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Indizes 
T21  Halbperiode 
∞ unendlich 
a außen; Auslass, Austritt; abgewickelt 
AV Auslassventil 
ax axial 
C am kritischen Punkt 
e Einlass, Eintritt 
eff effektiv 
Ex Expansion, Expansionsmaschine 
F Fluid 
fix fix, feststehend 
ges gesamt 
h hydraulisch 
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HD, H Hochdruck, Hochdruckstrom 
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R Rippe; Reibung 
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z Zeitpunkt (Prozesspunkt) 
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BMBF Bundesministerium für Bildung und Forschung 
Fa. Firma 
FEM Finite Elemente Methode 
GFK Glasfaserverstärkter Kunststoff 




NIST National Institute of Standards and Technology 
NTU Number of Transfer Units 
OT oberer Totpunkt des Kolbens, obere Totlage 
PMMA Polymethylmethacrylat 
PTFE Polytetrafluorethylen (DuPont-Markenname: Teflon) 
PVC Polyvinylchlorid 
SMES Superconducting Magnet Energy Storage 
SQUID Superconducting Quantum Interference Device 
TE Thermoelement 
TU Technische Universität 




Anwendungen der Hochtemperatur-Supraleitung (HTSL) wird ein großes Marktpotential 
zugesprochen. Als Beispiele sind HF-Antennen, supraleitende Magnetspulen, Energie-
speicher (SMES) u.a. zu nennen. Trotz der hohen Sprungtemperaturen der eingesetzten 
Supraleiter arbeiten diese vorteilhafter bei tieferen Temperaturen als der des flüssigen 
Stickstoffs (TS = 77 K). Es werden höhere kritische Magnetflussdichten und eine höhere 
Stromtragfähigkeit der verwendeten Materialien erreicht. Davon profitieren insbesondere 
Anwendungen der Energietechnik, bei denen zudem preiswerteres Material eingesetzt 
werden kann. Ebenso weisen SQUID-Sensoren für die zerstörungsfreie Werkstoffprüfung 
oder für die medizinische Diagnostik im Bereich tieferer Temperaturen eine höhere 
Empfindlichkeit aufgrund des geringeren Rauschpegels auf. 
Vor diesem Hintergrund sollten im Rahmen des BMBF-Projektes „Neon-Kälteanlage für 
Anwendungen der Hochtemperatur-Supraleitung mit einem neuartigen Kreisprozess“ /29/ 
die Grundlagen für eine neuartige Kleinkältemaschine zur kontinuierlichen Kühlung von 
HTSL-Bauelementen entwickelt werden. Der hierfür vorgesehene thermodynamische 
Prozess wurde von Quack /73/ auf der Suche nach dem effektivsten Kreislauf für Helium-
kälteanlagen gefunden. Der Prozess weist Ähnlichkeiten zum Joule-Thomson- und zum 
Claude-Prozess auf. Die theoretischen Untersuchungen zur Abhängigkeit der Prozessgüte 
von der Güte der Wärmeübertragung und der Expansion legen den Schluss nahe, dass auch 
mit weniger effizienten Komponenten bei geeigneter Prozessführung ein vergleichsweise 
hoher Gesamtwirkungsgrad erreichbar sein sollte. Durch den Einsatz von flüssigem Neon 
als Kältemittel in einem solchen Prozess ließe sich der Temperaturbereich um 40 K für 
HTSL-Anwendungen mit gutem Wirkungsgrad erschließen. 
Ziel der Arbeit ist es, das theoretische Potential des Kreislaufes mit Neon zu untersuchen, 
Möglichkeiten zur Realisierung des Prozesses zu finden und die prinzipielle Machbarkeit 
einer Neon-Kleinkältemaschine einzuschätzen. 
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2 Neon als Arbeitsstoff 
2.1  Stoffeigenschaften im Vergleich mit Helium, Wasserstoff und Stickstoff 
Betrachtet man die für Kälteprozesse unterhalb von 100 K in Frage kommenden Kältemit-
tel, so haben zwar auch Sauerstoff, Argon, Fluor und Kohlenmonoxid einen Dampfdruck 
größer 1 bar, aber aufgrund ihrer Eigenschaften (reaktionsfreudig, chemisch aggressiv, 
stark toxisch) oder kommerzieller Nachteile (Argon) stellen sie in diesem Temperaturbe-
reich keine ernsthafte Alternative zum Stickstoff dar. Flüssiger Stickstoff kann bis 63,2 K 
eingesetzt werden, flüssige Luft bis hinab zu 57 K und mit einer eutektischen Mischung in 
der Flüssigphase von Stick- und Sauerstoff sind Temperaturen bis 50,1 K möglich. 
Unterhalb von 50 K stehen nur noch Neon, Wasserstoff und Helium als Arbeitsstoff für die 
kontinuierliche Kältebereitstellung zur Verfügung. Möchte man auf die Vorzüge einer 
durch verdampfende Flüssigkeit erzeugten Kälteleistung nicht verzichten, so können im 
Temperaturbereich von 25 K-33 K sowohl Wasserstoff (brennbar) als auch Neon (inert) 
eingesetzt werden (Tabelle 1). Oberhalb von 33 K steht nur noch Neon in flüssiger Form 
zur Verfügung. 
Neon weist, verglichen mit Wasserstoff und Helium, eine hohe volumetrische Ver-
dampfungsenthalpie auf. Bezieht man sie auf ein Normvolumen (vgl. Tabelle 1), so sind 
Rückschlüsse auf den für eine bestimmte Kälteleistung benötigten Volumenstrom bzw. auf 
die Baugröße der Apparatur und des Verdichters möglich. Anhand der auf die siedende 
Flüssigkeit bezogenen Verdampfungsenthalpie wird die enorme Speicherfähigkeit des 
Neons deutlich: So reichen theoretisch 101 ml flüssiges Neon aus, um über einen Zeitraum 
von 3 Stunden eine Kälteleistung von 1 W bei 27 K bereitzustellen. 
Das Edelgas Neon wird aus der Luft gewonnen. Es wird gemeinsam mit anderen nicht-
kondensierbaren Gasen aus dem Kondensator einer Luftzerlegungskolonne abgezogen und 
kann durch weitere Verfahrensschritte angereichert werden. Der aufwendige Herstellungs-
prozess, die geringe Ausbeute und die geringe Nachfrage bedingen die z. Z. hohen An-
schaffungskosten. 
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Tabelle 1 Stoffeigenschaften von Helium, Wasserstoff, Neon und Stickstoff aus /60/ 
 Helium Wasserstoff Neon Stickstoff Einheit 
Relative Molmasse  4,00 2,02 20,18 28,01 kg/ kmol 
Gaskonstante R 2077,3 4124,4 412,0 296,8 J/ kg K 
Normalsiedetemperatur TS  4,2 20,3 27,1 77,3 K 
Tripelpunkt      
Temperatur TTr  13,8 24,55 63,15 K 
Druck pTr  0,07 0,43 0,12 bar 
Dichte (flüssig) ρTr  77,0 1250,0 869,7 kg/ m3  
Kritischer Punkt      
Temperatur TC 5,2 32,9 44,4 126,2 K  
Druck pC 2,28 12,84 26,53 33,98 bar  
Dichte ρC 69,6 31,4 483,2 313,1 kg/ m
3 
Verdampfungsenthalpie bei TS      
massespezifisch 21 446 86 199 kJ/ kg  
volumetrisch  2,6 32 107 160 kJ/ l  
bezogen auf Normvolumen1  3,7 40,0 77,1 248,6 kJ/ m3  
Dichte bei Normdruck2; 0 °C 0,178 0,090 0,900 1,250 kg/ m3  
Wärmeleitfähigkeit      
bei 300 K, 1 bar 0,156 0,1883 0,049 0,026 W/ m K  
 
Intensive Untersuchungen zur Ermittlung der Zustandsgrößen von Neon wurden von 
verschiedenen wissenschaftlichen Institutione vorgenommen. Beispielhaft seien das 
Kamerlingh-Onnes-Laboratorium in Leiden /44/, /18/, die Physikalisch-Technische 
Reichsanstalt /40/, das NIST4 /61/ und das Institut für Technische Thermodynamik an der 
Universität Stuttgart /79/ erwähnt.  
Messungen zum Joule-Thomson-Effekt fanden auch an der TU Dresden statt. So wurden 
am Institut für Tieftemperaturphysik durch Bewilogua /9/, Gladun et. al. /33/ die Stoff-
eigenschaften tiefsiedender Gase insbesondere von Neon in einem weiten Druck- und 
Temperaturbereich untersucht und Messungen zum Wärmeübergang von flüssigem Neon 
an Festkörpern (/10/, /8/) durchgeführt. 
Für den Wärmeübergang im gasförmigen Neon spielt die Wärmeleitfähigkeit eine große 
Rolle. Sie ist in Abbildung 1 in Abhängigkeit von Temperatur und Druck dargestellt. Ver-
glichen mit Helium und Wasserstoff weist Neon eine niedrigere Wärmeleitfähigkeit auf. 
                                                 
1 gebildet mit der Dichte bei Normdruck (s.u.) und 0 °C 
2 101,325 kPa 
3 für Parawasserstoff: 0,192 W/ m K 
4 National Institute of Standards and Technology, USA 







































Abbildung 1 Wärmeleitfähigkeit von Neon als Funktion von Temperatur und Druck 
Die nahe- und überkritischen Isobaren weisen im Bereich tiefer Temperaturen ein 
spezifisches Minimum auf, welches sich mit steigendem Druck zu höheren Temperaturen 
hin verschiebt. In der Nähe des 2-Phasen Gebietes steigt die Wärmeleitfähigkeit an und 
erreicht Werte, die dem 3-fachen des „Idealgas“-Wertes entsprechen. Werte für unter-
kritische Isobaren im Flüssigkeitsgebiet sind nicht mit dargestellt.  
Im Anhang (Anlage 1) sind weitere Diagramme zu finden, in denen die wichtigsten Stoff-
eigenschaften (Dichte, spezifische Wärmekapazität, Realgasfaktor) von Neon in Ab-
hängigkeit von Druck und Temperatur zusammengestellt sind. Die Stoffwerte-Diagramme 
sind auf der Grundlage der NIST-Stoffdatenbibliothek in der Bearbeitung durch Cryodata 
/60/ mit Hilfe des Programms GASPAK (Gaspak-DLL) erstellt worden. 
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2.2 Auswahl realisierter Anlagen mit Neon 
In vielen Forschungsprojekten wurde Neon als Kältemittel, Kältespeicher und Kälteträger 
eingesetzt. Prinzipiell kommen für die Verwirklichung einer Kälteanlage mit flüssigem 
Neon mehrere Verfahren in Betracht. 
Eine Möglichkeit bezieht sich auf die Verflüssigung von Neon am Kaltkopf einer zwei-
stufigen Gaskältemaschine (Kryokühler). In diesem Fall wird Neon nur als Kälteträger 
verwendet. Als Kryokühler kommen Stirling-, Gifford-McMahon- oder Pulse-Tube-Kälte-
maschinen in Frage. Richardson et. al. /77/, /78/ stellen z.B. einen Kryostaten zur Unter-
suchung supraleitender Materialien im Temperaturbereich von 24-31 K vor, in dem Neon 
mit Hilfe einer Gifford-McMahon-Kältemaschine verflüssigt wird. 
Eine weitere Möglichkeit stellt eine Kaskade dar, in der Neon in der unteren Stufe in einem 
Joule-Thomson-Kreislauf arbeitet. Für die obere Stufe kommen einstufige Kryokühler oder 
ein Gemisch-Joule-Thomson-Kreislauf  in Frage. Von Maytal und Pfotenhauer /59/ wird 
z.B. eine Joule-Thomson-Kaskade zur Kühlung eines supraleitenden Magneten vorge-
schlagen. Die erste Stufe hat einen offenen Luftkreislauf, der zum Abkühlen des Magneten 
und anschließend zum Vorkühlen des Neongases benutzt wird. Die Neon-Joule-Thomson-
Stufe gewährleistet eine Arbeitstemperatur des Magneten von ca. 30 K. 
Eine dritte Möglichkeit sind direkte Systeme, d.h. Neon arbeitet als Kältemittel zwischen 
einer Verdampfungs- und einer Umgebungstemperatur. Diese Anlagen werden zumeist als 
Joule-Thomson-Kreisläufe mit Vorkühlung betrieben. Zur Vorkühlung werden flüssiger 
Stickstoff oder zusätzliche Kryokühler eingesetzt. Blumenfeld und Pfotenhauer /11/ berich-
ten z.B. von einer weiteren Testmöglichkeit für supraleitende Magnete. Hierbei wird in 
einem Joule-Thomson-Kreislauf mit einer zweistufigen Vorkühlung durch eine Gifford-
McMahon-Maschine (6,7 kW Antriebsleistung) eine Kälteleistung von 10 W bei 25 K mit 
einem Massestrom von 0,4 g/ s bereitgestellt. 
Graham /34/, Brown und Coles /15/, Iwasa und Bellis /41/, Koeppe /53/ verwendeten eben-
falls Neon als Arbeitsstoff in Kälteanlagen. Offene Joule-Thomson-Kühler mit Neon wer-
den von Geist und Lashmet /32/ sowie Little et. al. /58/ vorgestellt. 
2.3 Neon-Joule-Thomson-Anlage (Demonstrationsanlage) 
Im Rahmen des BMBF-Projektes „Neon-Kälteanlage für Anwendungen der Hochtempe-
ratur-Supraleitung mit einem neuartigen Kreisprozess“ /29/ wurde in einem ersten Schritt 
eine Demonstrationsanlage realisiert. Dadurch besteht zum einen eine Vergleichsgrundlage 
hinsichtlich des Bauvolumens und der Kosten für eine spätere Tieftemperaturversion des 
neuen Kreislaufes und zum anderen konnten Komponenten des Kreislaufes (Hochdruck-
verdichter) bereits getestet werden. Mit einer Kälteleistung bis zu 17 W bei 28 bis 30 K 
könnte diese Anlage zudem auch eigene Anwendungsfelder finden.  
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2.3.1 Prozess- und Anlagenbeschreibung 
Der Prozess wird nach dem Joule-Thomson- (Linde-) Verfahren mit äußerer Vorkühlung 
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198,5 bar54 K
200 bar300 K 290 K
1,3 bar28 K
1,3 bar
1,2 ... 1,1 bar




0 = 17 WQ
 
Abbildung 2 Fließbild der Neon-Joule-Thomson-Anlage mit Auslegungstemperaturen 
Die angegebenen Drücke und Temperaturen beziehen sich auf den Auslegungsfall bei 
stationären Betriebsbedingungen.  
Im Kryostaten wird das verdichtete Gas durch kaltes Niederdruckgas in Gegenstrom-
wärmeübertragern mit Unterstützung durch Flüssigstickstoff (LN2) abgekühlt. Dadurch ist 
der Hochdruckstrom so weit abgekühlt, dass eine Entspannung über das Joule-Thomson-
Ventil bis in das Zweiphasengebiet erfolgt. Die entstehende Flüssigkeit verdampft im Ver-
dampfer unter Aufnahme der Kälteleistung. Das Neongas erwärmt sich in den Wärmeüber-
tragern und wird vom Kompressor abgesaugt. 
Der Kompressor ist ein halbhermetischer, ölfreier, vierstufiger Hubkolbenverdichter mit 
doppelter Kurbelschleife als Triebwerk (Schnittbilder im Anhang, Anlage 2). Am Kom-
pressor ist eine Gasumlaufeinheit angeordnet, die mehrere Sicherheitseinrichtungen und 
einen regelbaren Bypass enthält. 
Der Kryostat beinhaltet die Wärmeübertrager, die LN2-Kühlung, das Joule-Thomson-
Ventil und den Verdampfer. Die Wärmeübertrager sind als gewickelte Rippenrohr-Wärme-
übertrager (Linde-Hampson-Typ) ausgeführt. 
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Eine ausführliche Beschreibung der Versuchsanlage mit ihren Komponenten kann /29/ 
entnommen werden.  
2.3.2 Abkühlverlauf und Kennwerte 
Mit Hilfe des Bypassventils am Kompressor kann der den Kryostaten durchströmende 
Anteil des Hochdruckstroms bis zum Unterschreiten der Inversionstemperatur (230 K bzw. 
178,5 K bei 150 bar) gedrosselt werden. Dadurch werden kurze Abkühlzeiten erreicht. 
Einen typischen Abkühlverlauf nach dem Befüllen des Kryostaten mit Flüssigstickstoff 

















          Hochdruck: 150 bar
Saugvolumenstrom: 1,19 m3/ h
 
Abbildung 3 Abkühlverlauf der Neon-Joule-Thomson-Anlage (Verdampfer) 
Man erkennt die Zunahme der Abkühlgeschwindigkeit unterhalb von 80 K aufgrund der 
abnehmenden Wärmekapazität der Metalle.  
Nach ca. 34 Minuten wurden die ersten Tropfen flüssigen Neons durch die Schaugläser des 
Kryostaten beobachtet. Die sich im Verdampfer sammelnde siedende Flüssigkeit (ca. 7 ml) 
gewährleistet bei einem Druck von 1,3 bar eine konstante Arbeitstemperatur von 28 K. 
Tabelle 2 fasst die Kennwerte der Neon-Joule-Thomson-Anlage zusammen. 
Tabelle 2 Kennwerte der Neon-Joule-Thomson-Anlage 
Hochdruck 200 bar 
Saugvolumenstrom 2 m3/ h 
Massestrom 0,5 g/ s 
Nennleistung des Kompressors 1000 W 
Kälteleistung ca. 17 W 
Kühltemperatur 28...30 K 
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3 Kältekreisläufe für tiefe Temperaturen (20-80 K) 
3.1 Übersicht Tieftemperaturkreisläufe 
Vorteilhafte Arbeitstemperaturen der heute verfügbaren Hochtemperatur-Supraleiter liegen 
deutlich unter 100 Kelvin. Die für die Kühlung im Temperaturbereich 20-80 K in Frage 
kommenden kontinuierlichen Prozesse bzw. Maschinen lassen sich in zwei Gruppen ein-














Abbildung 4 Übersicht: Kältemaschinen im Temperaturbereich zwischen 20 und 80 K 
Als erstes Unterscheidungskriterium wurde der Zustand des Kältemittels auf dem untersten 
Temperaturniveau gewählt.  
Zum einen sind das die Gaskältemaschinen, bei denen das Arbeitsgas, zumeist Helium, 
auch bei der tiefsten Temperatur gasförmig bleibt. Dazu gehören die Stirling-, die Gifford-
McMahon- und die Brayton-Maschine, sowie das Pulsationsrohr (Pulse Tube). Mit Aus-
nahme der Brayton-Maschine findet in diesen Kühlern die Wärmeübertragung zwischen 
dem warmen Hochdruck- und dem kalten Niederdruckgas mit alternierenden Strömungen 
in einem Regenerator statt. Die Kälteleistung steht nur an einer relativ kleinen Kaltfläche 
(Kaltfinger) zur Verfügung. Trotz langer Entwicklungszeiträume weisen kommerzielle 
Stirling-Kühler für einige Watt Kälteleistung bei 80 K Kühltemperatur „nur“ Carnot-
Wirkungsgrade zwischen 5 und 15 % auf. 
Zur anderen Gruppe gehören die Prozesse mit einer Verflüssigung oder Teilverflüssigung 
des Gases oder Gasgemisches. Hier wird die Wärmeübertragung zwischen Hoch- und 
Niederdruckgas mittels einer kontinuierlichen Strömung durch einen Rekuperator (Gegen-
stromwärmeübertrager) vollzogen. Dazu zählen die klassischen Verfahren zur Luftzer-
legung und Gasverflüssigung wie der Claude-Heylandt-Prozess mit einer Entspannungs-
maschine oder das Linde-Verfahren unter Ausnutzung der Joule-Thomson-Entspannung.  
Kältemaschinen
für 20-80 K 
Gas Flüssigkeit 







(Linde) Pulse Tube 
Vuilleumier 
Stirling 
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Anlagen mit einem Brayton- oder Claude-Prozess sind für hohe Kälteleistungen (größer 
100 W) ausgelegt. Sie erreichen auch bei Kühltemperaturen von 20 K noch Carnot-
Wirkungsgrade zwischen 15 und 30 %. 
Der Joule-Thomson-Prozess ist in diesem Temperaturbereich auf eine Vorkühlung ange-
wiesen. Diese kann durch Flüssigstickstoff, durch zusätzliche Kältemaschinen oder durch 
eine Kaskadenschaltung erreicht werden (vgl. Abschnitt 2.2). Allerdings bewirkt die stark 
verlustbehaftete Drosselung in einem Joule-Thomson-Ventil exergetische Nachteile, die 
einen Einsatz in einem kontinuierlichen Prozess einschränken. Für den Temperaturbereich 
oberhalb der Flüssigstickstofftemperatur bietet sich der energetisch günstiger arbeitende 
Gemisch-Joule-Thomson-Prozess an (vgl. z.B. /2/). 
Eine andere Möglichkeit der Klassifizierung von Verfahren zur Kälteerzeugung in diesem 
Temperaturbereich kann Walker /91/ entnommen werden. Haberstroh, Quack und Alexeev 
/37/ zeigen bewährte Verfahren für das Temperaturintervall 20 bis 80 K in einem Kälte-
leistungs-Temperatur-Diagramm mit Angabe erreichter Wirkungsgrade. 
3.2 Der Weg vom Claude-Prozess zum neuen Prozess 
3.2.1  Klassischer Claude-Prozess 
Der Claude-Prozess kombiniert die Verfahren mit Entspannungsmaschinen und das Linde-
Verfahren miteinander. Die in der Abbildung 5 dargestellten Claude-Kreisläufe arbeiten 








a) nach Claude       b) mit separatem Verdichter für den Vorkühlstrom 
Abbildung 5 Claude-Kreisläufe
Nach dem Austritt aus dem ersten Wärmeübertrager, also auf einem mittleren Temperatur-
niveau, wird ein Teilstrom c abgezweigt und in einer arbeitsleistenden Expansion auf den 
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Niederdruck b entspannt. Der andere Teilstrom wird in einem zweiten und dritten Wärme-
übertrager weiter abgekühlt und schließlich in einem Drosselventil ins Zweiphasengebiet 
entspannt. Der aus dem Verdampfer kommende trockengesättigte Dampf wird zunächst im 
Wärmeübertrager der Joule-Thomson-Stufe etwas aufgewärmt, bevor er sich mit dem aus 
der Expansionsmaschine kommenden Teilstrom vereinigt.  
Den „oberen“ Teil einschließlich der arbeitsleistenden Entspannung nennt man Vorkühl-
stufe, der „untere“ Teil mit dem dritten Wärmeübertrager und dem Drosselventil wird als 
Joule-Thomson-Stufe bezeichnet. 
Es gibt eine ganze Reihe von Modifikationen des einfachen Claude-Kreislaufes. Allen bis-
her bekannten Modifikationen gemeinsam ist die Aufteilung des Hochdruckstroms in einen 
zur Vorkühlung dienenden Teilstrom mit arbeitsleistender Entspannung und den Joule-
Thomson-Teilstrom. In einer Modifikation (Abbildung 5b) wird die Aufteilung auf die 
beiden Teilströme schon bei Umgebungstemperatur vorgenommen. Der Vorkühlstrom c 
wird auf einen höheren Druck verdichtet und dann separat im Wärmeübertrager abgekühlt.  
Nach diesem Grundprinzip arbeiten alle Heliumverflüssigungsanlagen der Welt. Durch den 
Einsatz schnellläufiger, dynamisch gasgelagerter Expansionsturbinen, die Verwendung 
von Aluminium-Plattenwärmeübertragern mit hoher Übertragungsgüte (NTU im Tempe-
raturbereich bis 100 K: 40...50) und eine ausgefeilte Prozessführung sind Anlagen-
wirkungsgrade bis 30 %, bezogen auf Carnot, an Heliumkälteanlagen realisiert worden.  
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3.2.2 Modifizierter Claude-Prozess (nach Quack) 
Ziegler und Quack stellen in /93/ einen Prozess vor, in dem durch den Einsatz weiterer 
Expansionsturbinen eine Effektivitätssteigerung auf 40 % möglich ist. Hierbei wird erst-
mals auf eine Aufteilung des Hochdruckstroms verzichtet. Dieser Vorschlag bezieht sich 
allerdings auf eine Heliumkälteanlage in den Dimensionen von 20 kW Kälteleistung bei 
4,4 K, die dann mit 3400 kW Antriebsleistung auskäme. 
Auf der systematischen Suche nach dem effektivsten Kreisprozess für Heliumkälteanlagen 
setzt Quack /73/ diesen Gedanken konsequent fort. Ergebnis einer Prozessoptimierung ist 
ein Kreislauf, in dem der gesamte Hochdruckstrom in mehreren kleinen Schritten arbeits-
leistend entspannt wird. Diese Entspannungen können entweder in Reihe oder parallel 
angeordnet sein (Abbildung 6).  
 
Abbildung 6 Modifizierter Claude-Prozess nach Quack /74/ 
Dabei wird am Beispiel von Helium nachgewiesen, dass durch diese Art der Prozess-
führung auch in kleineren Anlagen mit weniger effizienten Komponenten (Wärmeüber-
trager, Expander) ein vergleichsweise hoher Prozesswirkungsgrad (Gütegrad) möglich sein 
sollte. 
Der neue Prozess weist auch Ähnlichkeiten zum Ericson-Prozess auf.  
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3.2.3 Vergleich mit dem Ericson-Prozess 
Reversible Vergleichsprozesse für Gaskältemaschinen sind u.a. der Carnot-, der Stirling- 
und der Ericson-Prozess5 (Abbildung 7). Der Carnot-Prozess kommt ohne prozessinternen 
Wärmeübergang aus, bedingt aber hohe Verdichtungsenddrücke. Durch den inneren 
Wärmeübergang beim Stirling- und Ericson-Prozess führt die isotherme Verdichtung bei 
Umgebungstemperatur zu „moderaten“ Enddrücken. Während der Stirling-Prozess die 
Wärme in einem Regenerator zwischenspeichert, kann der Rekuperator des Ericson-
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Abbildung 7 Reversible Vergleichsprozesse für Gaskältemaschinen 
Um reversibel zu sein, sind Stirling- und Ericson-Prozess an die Eigenschaften des idealen 
Gases (z.B. druckunabhängige spezifische Wärme) gebunden. Reale Gase weichen von 
dieser Voraussetzung in der Nähe des Zweiphasengebietes deutlich ab. 
Schließt der Prozess das Zweiphasengebiet mit ein, entfällt die Arbeitsleistung auf dem 
unteren Temperaturniveau (T0). Die der Kälteleistung entsprechende Enthalpieverringe-
rung des Kältemittels muss auf einem höheren Temperaturniveau erbracht werden. Dafür 
ist eine arbeitsleistende Entspannung des Arbeitsgases notwendig. Um den Prozess nahezu 
reversibel zu gestalten, ist diese Expansion in viele Einzelexpansionen auf verschiedenen 
Temperaturstufen zu zerlegen und entlang einer äquidistanten Linie zur Niederdruckisoba-
ren anzuordnen. Dadurch bleibt die Entropiedifferenz zwischen beiden Teilströmen erhal-
ten, obwohl es sich um ein reales Gas mit großen Abweichungen vom Idealgasverhalten 
handelt.  
                                                 
5 Als rechtsläufiger Kreislauf ist er auch als Ackeret-Keller-Prozess bekannt /23/. 













Abbildung 8 Neuer nahe-reversibler Prozess für reale Kältemittel nach Quack /73/ 
Die Überlagerung von arbeitsleistender Entspannung eines Teilstroms und dem Wärme-
übergang zwischen den beiden Teilströmen kann im Prinzip sowohl auf den Hoch- als 
auch auf den Niederdruckstrom angewandt werden. Die Expansionsschritte können in 
Reihe (Abbildung 8) oder parallel angeordnet sein. 
Im Folgenden soll der Prozesswirkungsgrad dieses neuen Kreislaufes in Abhängigkeit von 
der Güte der Wärmeübertragung zwischen dem Hoch- und Niederdruckstrom und der Güte 
der Expansion untersucht werden. 
3.3 Prozessanalyse für den neuen Prozess 
3.3.1 Stoffeigenschaften 
Der neue Prozess ist ein Prozess mit einem „realen“ Fluid, d.h. die Abweichungen vom 
Idealgasverhalten sind zu berücksichtigen. Die folgenden thermischen Stoffeigenschaften, 
jeweils druck- und temperaturabhängig, werden verwendet: 
 
Volumen esspezifischv
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3.3.2 Erforderliche Temperaturabsenkung infolge unterschiedlicher Wärme-
kapazität 
Zur Deckung der thermodynamischen Verluste, die mit dem  Wärmeübergang in einem 
Wärmeübertrager und mit der verlustbehafteten Entspannung in einer Expansionsmaschine 
verbunden sind, ist eine zusätzliche Expansion auf jedem Temperaturniveau nötig.  
Betrachtet wird ein kleines Element des Kreislaufes, in dem der Niederdruckstrom um die 
Temperaturspanne NTΔ  erwärmt wird (Abbildung 9). Hierbei wird zunächst die Annahme 
verwendet, dass der Wärmeübergang hinsichtlich der Temperaturdifferenz zwischen Hoch- 











Abbildung 9 Teilstück des Prozesses mit Wärmeübergang ( ∞→NTU ) und Expansion 
Setzt man gleiche Masseströme auf der Hoch- und Niederdruckseite voraus, so führt die 







T Δ⋅=Δ  
(2)
Infolge der unterschiedlichen Wärmekapazitäten ist eine zusätzliche Temperaturreduktion 
des Hochdruckstroms durch arbeitsleistende Expansion nötig, um die gleiche Temperatur-

















Um diese zusätzliche Temperaturabsenkung des Hochdruckstroms zu erreichen, ist eine 
Druckabsenkung infolge Expansion erforderlich. 
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3.3.3  Arbeitsleistende Entspannung zur Temperaturabsenkung 
Zur Veranschaulichung der erforderlichen Druckdifferenz in Abhängigkeit von der 
gewünschten Temperaturspanne ist in einem T,s-Diagramm ein polytroper Expansions-











Abbildung 10 Isentroper und polytroper Expansionsschritt im T,s-Diagramm 




























Aus dem 1. und 2. Hauptsatz der Thermodynamik ergibt sich: 
 dpv-dhdsT =  (5)















Dies bedeutet für einen kleinen isentropen Expansionsschritt gemäß Abbildung 10: 
 Exs pvh Δ⋅=Δ  (7)
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beträgt die Enthalpieverringerung bei einer polytropen (nicht isentropen) Entspannung 
(Abbildung 10): 
 ExsEx pvhh Δ⋅⋅=Δ⋅=Δ ηη  (9)
Durch den Übergang von einer differentiellen zu einer endlichen, aber kleinen Temperatur-





1T Δ⋅+Δ=Δ μ  
(10)





vT Δ⋅+Δ⋅=Δ μη  
(11)













Diese Druckdifferenz muss der arbeitsleistenden Expansion zur Verfügung stehen, um die 
gewünschte Temperaturabsenkung zu erreichen. Die abgeleitete Beziehung gilt für einen 
kleinen Expansionsschritt, bei dem die Stoffeigenschaften spezifisches Volumen, 
spezifische Wärmekapazität und Joule-Thomson-Koeffizient als konstant angesehen 
werden können.  
Bezogen auf eine Temperaturspanne des Niederdruckstroms NTΔ  anstelle des Temperatur-



















Diese Gleichung berücksichtigt zwar die Ineffektivität der Expansion, jedoch noch nicht 
mögliche thermodynamische Verluste durch nicht ideale Wärmeübertragung. 
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3.3.4 Realer Wärmeübergang 
Der Wärmeübergang vom Hoch- zum Niederdruckgas erfordert eine „treibende“ 
Temperaturdifferenz6 Tδ  zwischen beiden Strömen. Die Güte eines Gegenstromwärme-














≈= ∫  
(14)



















Je größer NTUT ist, desto niedriger sind die thermodynamischen Verluste. Dabei ist es von 
Vorteil, wenn sich für einen gegebenen NTUT-Wert eine kleine Temperaturdifferenz ( Tδ ) 
am kalten Ende und eine große Temperaturdifferenz am warmen Ende des Wärmeüber-
tragers einstellt. Die optimale Verteilung der Temperaturdifferenz für konstante Wärme-







TTT ⋅=−=δ  
(16)
k,NT  und w,NT  sind die kalte Eintritts- und die warme Austrittstemperatur des Niederdruck-
stroms. Obwohl Gleichung (16) nur für Fluide mit konstanter spezifischer Wärme (jedoch 
unterschiedliche für Hoch- und Niederdruckstrom) gilt, kann sie für diese überschlägige 
Betrachtung verwendet werden. 
Die für die Funktion des Wärmeübertragers notwendige zusätzliche Temperaturdifferenz 
Tδ  im Temperaturintervall NTΔ  muss durch eine weitere Expansion des Hochdruckgases 








































                                                 
6 Zur besseren Unterscheidung wird Tδ  als Symbol für die Temperaturdifferenz zwischen dem Hoch- und 
Niederdruckgas verwendet. 
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Demzufolge wird sich die zur „Erzeugung“ der Temperaturabsenkung nötige Druck-























Für den Grenzfall ∞→TNTU  und 1→η  beschreibt Gleichung (18) wieder reversible 
Zustandsänderungen. Mit Hilfe dieser Beziehung kann jetzt die benötigte Druckdifferenz 
zur Kompensation der Irreversibilitäten (polytrope Expansion und nicht ideale Wärme-
übertragung) im beschriebenen Prozess (Abbildung 8) mit sich abwechselnden Wärme-
übertragungs- und Expansionsschritten berechnet werden. 
3.3.5 Berechnung der thermodynamischen Verluste 
Unter Berücksichtigung der zusätzlichen Temperaturdifferenz Tδ  zwischen Hoch- und 
Niederdruckstrom wird erneut das in Abbildung 9 dargestellte Prozesselement untersucht. 
Die durch den Wärmestrom von der Hoch- zur Niederdruckseite verursachte Entropie-















Soll weiterhin die optimale Verteilung der Temperaturdifferenz gemäß Gleichung 15 
generiert werden und setzt man wieder eine konstante spezifische Wärme des Niederdruck-












Die Entropieproduktion ExsΔ  der verlustbehafteten arbeitsleistenden Expansion mit der 














Die Summe der durch die Expansion insgesamt bedingten Verluste ergibt sich dann über 
die Integration aller Expansionsschritte mit der Voraussetzung, dass der Wirkungsgrad der 
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Die Enthalpiedifferenz ExhΔ  kann in zwei Terme aufgeteilt werden (vgl. auch Gl. (18)). 
Ein Term berücksichtigt die unterschiedliche spezifische Wärme des Hochdruck- und des 
Niederdruckgases. Der zweite Term bezieht sich auf den Wärmeübergang, d.h. auf die 





































Da beide Terme getrennt voneinander für die Berechnung der Entropieproduktion 
(Gl. (22)) herangezogen werden können, kann auf diese Weise zwischen dem Einfluss der 
Realgaseigenschaften und des Wärmeübergangs differenziert werden. 
3.3.6 Prozessberechnungen mit Neon  
Die abgeleiteten Beziehungen werden zur thermodynamischen Analyse des neuen Kreis-
laufes mit Neon verwendet. Die Prozessanalyse beruht auf folgenden Voraussetzungen: 
— Isotherme Kompression bei Umgebungstemperatur ( K300TU = ), d.h. der Wirkungs-
grad der Verdichtung bleibt unberücksichtigt 
— Isobare Abkühlung und polytrope, arbeitsleistende Expansion des Hochdruckstroms 
(im Wechsel) 
— Isenthalpe Entspannung (Drosselung) bis auf den Niederdruck, dabei teilweise 
Verflüssigung des Fluids 
— Isobare Verdampfung  
— Isobare Erwärmung des Niederdruckstroms durch Wärmeübertragung vom Hochdruck-
gas. 
Die Prozessschritte auf der Hochdruckseite sind so angeordnet, dass die für den Wärme-
übergang günstige Verteilung der Temperaturdifferenz entsteht. Es lassen sich beliebig 
viele der Wärmeübertragungs- und Expansionsschritte hintereinander anordnen, vergleich-
bar mit der Reihenschaltung unendlich vieler Wärmeübertrager und Expansionsmaschinen.  
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Ein Beispiel eines solchen Prozesses mit 4 Mini-Expandern und Wärmeübertragern in 








Abbildung 11 Prozess mit 4 Expansionsstufen  und der Joule-Thomson-Stufe 
Um eine kompakte Kältemaschine zu erhalten, wurde der Druck auf der Niederdruckseite 
mit 20 bar gewählt. Bei diesem Druck siedet Neon bei 42,2 K. Die Verdampfungsenthalpie 
beträgt ca. 40 J/ g. Da unterhalb von 44 K die spezifische Wärmekapazität des entspannten 
Hochdruckstroms (40 bar) kleiner als die des Niederdruckstroms ist, wird am kalten Ende 
eine kleine Joule-Thomson-Stufe eingefügt. Diese besteht aus einem Gegenstromwärme-
übertrager und einem Drosselventil. Die Entspannung in das Zweiphasengebiet und der 
Wärmeübergang  sind mit einer Entropieproduktion (0,07..0,09 J/g K) verbunden. Dadurch 
wird auch die nutzbare Kälteleistung etwas reduziert: 33,6 J/ g stehen als spezifische Kälte-
leistung zur Verfügung. Dies entspricht einer Entropiedifferenz von: 
 Kg/J8,0
K2,42
g/J6,33s0 ≈=Δ  (24) 
Mit den realen Stoffeigenschaften von Neon /60/ kann jetzt mit Hilfe der abgeleiteten 
Beziehungen eine Bestimmung der thermodynamischen Verluste für den neuen Prozess 
(Abbildung 8) durchgeführt werden. 
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Die Ergebnisse der numerischen Prozessberechnungen unter den o. g. Annahmen sind in 
Abbildung 12 zusammengefasst. Die Entropiedifferenz bei Umgebungstemperatur ist in 
Abhängigkeit von der Anzahl der Übertragungseinheiten mit dem Wirkungsgrad der 
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Abbildung 12 Entropiedifferenzen in Abhängigkeit von 1/ NTUT mit dem Expander-
wirkungsgrad als Parameter 
Die Effektivität des Kreislaufes erhält man durch das Verhältnis der Entropiedifferenzen 









Der so definierte Prozesswirkungsgrad soll in Anlehnung an Jungnickel, Agsten und Kraus 
/43/ im Folgenden als Gütegrad (exergetischer Wirkungsgrad, Carnot-Wirkungsgrad) be-
zeichnet werden. Mit der Annahme, dass die Expansionsleistung in den Prozess einge-
koppelt wird, ist der Gütegrad identisch mit dem Verhältnis der Leistungszahlen des 









TT &−=η  
(26)
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So beträgt z.B. für 28NTUT =  und einen isentropen Expanderwirkungsgrad 8,0=η  die 










d.h. 69 % der Effektivität eines reversiblen Prozesses. Wird zusätzlich ein isothermer 
Wirkungsgrad für die Verdichtung (PVer) von 0,6 berücksichtigt, beträgt der Gütegrad des 
Prozesses 41 %.  
Arkharov et. al. /3/ untersuchten verschiedene Kreisläufe mit Neon bei 27,1 K (Normal-
siedetemperatur). Für einen Claude-Prozess mit Flüssigstickstoffvorkühlung wird bei 
gleichen Wirkungsgraden für Expansion (0,8) und Verdichtung (0,6) und einem Hoch-
druck von 60 bar ein Gütegrad von 29 % ausgewiesen.  
Ausgeführte Kleinkältemaschinen, z.B. kommerzielle Split-Stirlingkühler erreichen bei 
42 K einstufig Gütegrade von ca. 7 %. 
Die theoretischen Untersuchungen zur Abhängigkeit der Prozessgüte von der Güte der 
Wärmeübertragung und der Expansion7 legen somit den Schluss nahe, dass auch mit 
weniger effizienten Komponenten ein vergleichsweise hoher Gesamtwirkungsgrad erreich-
bar sein sollte. 
Wie lässt sich die Kopplung von Expansion und Wärmeübergang, beide mit mäßigem 
„Wirkungsgrad“, so kombinieren, dass ein technisch realisierbares Konzept entsteht?  
3.4 Prozess mit Wärmeübertrager-Expander 
Die Anordnung einer Vielzahl hintereinander geschalteter Expander und Wärmeübertrager 
in Miniaturausführung ist technisch anspruchsvoll und mit hohen Kosten verbunden. Es 
bestand daher die Aufgabe, einen Kreislauf zu verwirklichen, in dem zwar Kälte in einem 
großen Temperaturbereich in vielen Expansionsschritten erzeugt wird, jedoch ohne dafür 
viele Expansionsmaschinen zu verwenden.  
Aufgrund der Ergebnisse der Prozessanalyse wird von Quack, Haberstroh und dem Autor 
/74/ ein vollständig neues Konzept der Integration des Wärmeübertragers in eine Expan-
sionsmaschine vorgeschlagen: „Das gesamte unter Druck stehende Gas in einem langge-
streckten Volumen wird gleichzeitig arbeitsleistend entspannt und durch das Niederdruck-
gas im Gegenstrom gekühlt. Der Wärmeübergang vom warmen Hochdruckgas zum kalten 
Niederdruckgas bewirkt einen ausgeprägten Temperaturgradienten entlang des Entspan-
nungsvolumens, so dass auf jedem Temperaturniveau eine arbeitsleistende Entspannung 
des Arbeitsgases stattfinden kann, die zu einer weiteren Absenkung der Temperatur führt. 
Durch die Überlagerung beider Prozessschritte kann bei Wahl geeigneter Druckverhält-
nisse ein hoher Wirkungsgrad erreicht werden. Die arbeitsleistende Entspannung kann auf 
                                                 
7 Im Folgenden soll unter Expansion immer eine arbeitsleistende Entspannung verstanden werden. 
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der Hochdruck-, auf der Niederdruckseite oder auf beiden Seiten stattfinden, jeweils ge-
koppelt mit der Wärmeübertragung. 
Das Hochdruckgas fließt nicht gleichmäßig durch das Entspannungsvolumen, denn es ist 
an den Zyklus der (Kolben-) Expansionsmaschine (Einströmen, Entspannen, Ausschieben) 
gebunden. Daher erweisen sich ein Wärmespeicher und zwei Volumenspeicher als vorteil-
haft. 
Die so entstandene Einheit aus Wärmeübertrager und Entspannungsmaschine bildet den 
erfindungsgemäßen Wärmeübertrager-Expander.“ 
Ein Beispiel eines Prozesses mit Wärmeübertrager-Expander ist in Abbildung 13 in einem 




















Abbildung 13 Fließbild und Prozess im T,s-Diagramm mit Wärmeübertrager-Expander 
Die Energiebilanz für den gesamten Kreislauf (vgl. 3.3.6): 
 weff0 hmWQ Δ⋅−=  (28)
zeigt, dass die Kälteleistung von der (effektiven) Expansionsarbeit Weff und von der 
Enthalpiedifferenz am warmen Ende whΔ , d.h. von der Güte der Wärmeübertragung, 
abhängt. 
4 Wärmeübertrager-Expander: Grundprinzip und Dimensionierung 24 
 
4 Wärmeübertrager-Expander: Grundprinzip und Dimensionierung 
4.1 Expansions- und Gaskältemaschinen in der Kälte- und Kryotechnik 
Bevor auf den Entwurf einer Expansionsmaschine mit integrierten Wärmeübertrager-
flächen (Wärmeübertrager-Expander) eingegangen wird, werden exemplarisch Bauarten 
und der Einsatz von Expansionsmaschinen in der Kältetechnik vorgestellt.  
Betrachtet man die Kältetechnik als die kontinuierliche Erzeugung von „Kälte“ mittels 
einer Kältemaschine, so werden Expansionsmaschinen seit den Anfängen der Kältetechnik 
eingesetzt. Obwohl Herschel in England bereits 1834 das Arbeitsprinzip der Kaltluft-
maschine beschrieben hat, gebührt das Verdienst der erstmaligen technischen Umsetzung 
dem Arzt Gorrie. Er benutzte seine Kaltluftmaschine, um Eis für die Behandlung seiner 
Patienten zu erzeugen. 1851 wurde ihm das erste amerikanische Patent auf eine Kälte-
maschine erteilt /71/. 
Auch wenn die Anfänge der Kryotechnik durch Joule-Thomson-Kreisläufe mit verschie-
denen Möglichkeiten der Vorkühlung gekennzeichnet waren, so sind heute Expansions-
maschinen in vielen kryotechnischen Anlagen ein unentbehrlicher Bestandteil. Viele Gas-
verflüssigungs- und –zerlegungsanlagen benötigen zur Realisierung des Claude-Verfahrens 
eine Expansionsmaschine für die arbeitsleistende Entspannung des Fluids. 
So verwendet z.B. der erste Heliumverflüssiger nach dem Claude-Verfahren spezielle Tief-
temperatur-Kolbenexpansionsmaschinen, wie sie 1934 erstmals von Kapitza /47/ verwirk-
licht wurden. Dieser Kolbenexpander wurde durch Meissner /62/ und Collins /16/ in 
wesentlichen Teilen verbessert. Collins entwickelte daraus komplette Heliumverflüssi-
gungsanlagen, die von der Fa. A.D. Little gebaut wurden. 
Erst als größere Anlagen benötigt wurden, kamen Expansionsturbinen, nach einem Vor-
schlag von Grassmann /72/ auch Kälteturbinen genannt, zum Einsatz. Die Verwendung 
von Expansionsmaschinen nach dem Strömungsprinzip wurde u.a. von Linde /57/ vorge-
schlagen. Die systematischen Arbeiten von Kapitza et. al. /46/ führten zur Entwicklung 
von Zentripetalturbinen und deren Einsatz in Heliumverflüssigungsanlagen. 
Da diese für die Gestaltung des Wärmeübertrager-Expanders interessant sind, werden noch 
einige Sonderausführungen von Kolbenexpansionsmaschinen (Kolbenexpander) erwähnt. 
Doll und Eder /20/ entwickelten eine ventillose Helium-Expansionsmaschine mit einer 
speziellen Gestaltung der Kolbenoberfläche, so dass „eine echte Gasschmierung“ möglich 
sein soll. 
Norris und Smith et. al. /69/ untersuchten einen isothermen Expander mit Helium, der zur 
Erhöhung der Wärmeübergangsfläche ein kronenartiges Design von Kolben- und Zylinder-
kopf aufweist. Mit Hilfe dieser Anordnung in der Form eines doppelt in sich gefalteten 
Kegelstumpfes wurde eine indizierte Expansionsleistung von 600 W bei 80 K mit einem 
isothermen Wirkungsgrad von 56 % erreicht /68/.  
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In speziellen Stirling-Gaskältemaschinen, mit einer Regeneration des Gases im Spalt 
zwischen Verdränger und Zylinder, wurden für sehr kleine Kälteleistungen zur Kühlung 
kryoelektronischer Geräte nichtmetallische Werkstoffe zur Reduzierung magnetischer 
Interferenzen eingesetzt. Zimmerman et. al. benutzten zuerst mehrstufige Anordnungen, 
mit einem 5-stufigen Stirlingkühler wurde z.B. ein SQUID-Gradiometer bei 7 K gekühlt 
/96/, bevor sie eine optimale, konische Form für Verdränger und Zylinder wählten /83/, 
/95/. Du Pré und Daniels /21/ experimentierten ebenfalls mit einem konischen Verdränger, 
Myrtle et. al. /65/ erreichten mit einem 0,6 m langen konischen Verdränger aus glasfaser-
verstärktem Kunststoff Kälteleistungen im Milliwattbereich und eine Minimaltemperatur 
von 9 K.  
Lambert untersuchte einen Gifford-McMahon-Kühler mit konischer Verdrängerform /55/. 
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4.2 Aufbau des Wärmeübertrager-Expanders 
Ausgehend von den Prozessberechnungen (vgl. Abschnitt 3.3.6) und der generellen 
Beschreibung des Verfahrens im Abschnitt 3.4 werden die wesentlichen Anforderungen an 
die Maschine bestimmt und der Grundaufbau beschrieben.  
Tabelle 3 gibt Anhaltswerte für eine erste Auslegung der Maschine, die sich an Vorgaben 
aus dem Projekt /29/ orientiert. 
Tabelle 3 Auslegungswerte (Neon)  
Tieftemperaturvariante 
Kälteleistung 0Q&  2 W 
Temperatur T0 42,2 K 
Niederdruck pND 20 bar 
Wärmestrom NDQ&  16...25 W 
Hochdruck pHD (maximal) 200 bar 
Massestrom m&  0,06...0,1 g/ s 
Expansionsleistung Peff8 3...5 W 
Umgebungstemperatur TU 300 K 
 
Aufgrund der hohen Verdampfungsenthalpie von Neon (vgl. Tabelle 1) ergeben sich bei 
einer Kälteleistung von einigen Watt relativ kleine Masseströme. Der konkrete Massestrom 
bzw. die spezifische Kälteleistung und der für die zu leistende Expansionsarbeit erforder-
liche Hochdruck sind von der Güte der Wärmeübertragung, dem Wirkungsgrad der Expan-
sion und anderen Verlusten abhängig. Der maximale Hochdruck wurde mit Rücksicht auf 
den Enddruck des Verdichters in der Demonstrationsanlage (vgl. 2.3.1) auf 200 bar fest-
gelegt.  
Durch die hohen Absolutdrücke und die hohe Dichte des Hochdruckneons ist eine kom-
pakte Bauform der Maschine erforderlich. Aufgrund des kleinen Volumenstroms und der 
hohen Drucklage wird als Expansionsmaschine für die Realisierung des Prozesses mit 
Wärmeübertrager-Expander eine Hubkolbenmaschine gewählt. In eine Kolbenexpansions-
maschine können die Wärmeübertragungsflächen günstig integriert werden und die Ober-
flächen von Kolben und Zylinder sind variabel. In Hinblick auf die Druckbeanspruchung 






                                                 
8 Nettoexpansionsleistung, die effektiv für den Prozess zur Verfügung steht, vgl. Gl. (44) S. 33 
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Entscheidend für den Gütegrad des Prozesses ist weniger die verlustarme Expansion des 
Fluids als vielmehr eine optimale Wärmeübertragung vom Hoch- zum Niederdruckstrom. 
Ein optimaler Wärmeübergang lässt sich auch durch die Forderung nach einer minimalen 












Da der zu übertragende Wärmestrom in Abhängigkeit der Temperaturänderung und der 
Kapazitätsströme vorgegeben ist, müssen die Fläche und der Wärmeübergangskoeffizient 
maximale Werte annehmen. Der Wärmeübergangskoeffizient ist eine Funktion der Nußelt-












Die Nußelt-Zahl ist bei thermisch ausgebildeter Laminarströmung eine Konstante. Die 
Wärmeleitfähigkeit des Fluids ist von Druck und Temperatur im Arbeitsraum abhängig. 
Somit kann nur durch eine Verkleinerung des hydraulischen Durchmessers eine Vergröße-
rung des Wärmeübergangskoeffizienten erzielt werden (Gl. (30)). 
Um dieser Forderung zu entsprechen, wird eine konische Grundform von Kolben und 
Zylinder gewählt (Abbildung 14). Dadurch kann sowohl die Fläche für den Wärmeüber-
gang als auch der Wärmeübergang selbst erhöht werden. Der hydraulische Durchmesser ist 
im konzentrischen Ringspalt durch die doppelte Spaltweite definiert. 
Abbildung 14 zeigt eine Ausführungsform des Wärmeübertrager-Expanders mit in die 












Abbildung 14 Wärmeübertrager-Expander mit Wärmeübertrager auf der Zylinderseite 
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Um die Wärmeübertragungsfläche bei einem vorgegebenen Expansionsvolumen weiter zu 
erhöhen, kann die Kolben- und Zylindermantelfläche stern- oder spiralförmig profiliert 
werden. Die konische Grundform wird  beibehalten. In Abbildung 15 ist nur der Expan-
sionskolben dargestellt. Der Zylinder weist eine entsprechend gestaltete Mantelfläche auf.  
  
a) Sternform b) Schraubenform  
Abbildung 15 Verschiedene Ausführungsformen der Kolbenoberfläche 
Für die arbeitsleistende Entspannung des Hochdruckgases und dessen Ausstoß führt der 
Expansionskolben in Abbildung 15b eine drehende Auf- und Abbewegung aus, ähnlich der 
Bewegung einer Gewindespindel.  
Expansionskolben und Zylinder sollen im unteren Totpunkt einen möglichst kleinen 
Schadraum aufweisen. Demzufolge müssen die Oberflächen von Expansionskolben und 
Zylinder bis auf fertigungsbedingte Toleranzen einander ähnlich sein und die untere Tot-
lage des Kolbens muss exakt angesteuert werden. Ebenso ist eine exakte Führung des 
Kolbens während des Arbeitszyklusses von Bedeutung /76/. 
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4.3 Geometrische Abhängigkeiten am Wärmeübertrager-Expander 
Um die geometrischen Zusammenhänge für Hubvolumen, Wärmeübergangsfläche, Spalt-
weite und Schadraum zu verdeutlichen, zeigt Abbildung 16 eine schematische Darstellung 
der Kolben-Zylinderanordnung. Der Kolben befindet sich im oberen Totpunkt. Ab-
weichend von der Prinzipdarstellung in Abbildung 14 weist die Versuchsmaschine am 
unteren Zylinderende eine Dichtung auf. Dadurch kann bei gleichem Expansionsvolumen 
zum einen der Kolben zusätzlich als Wärmeübertrager genutzt werden und zum anderen 
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Abbildung 16 Anordnung von Kolben und Zylinder 
























Aus Gleichung (31) folgt unmittelbar, dass das Verhältnis der Spaltweite a zum Kolben-
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Für kleine Steigungswinkel α , d.h. für lange, schlanke Kolben und Zylinder, wie sie z.B. 
bei einem Verhältnis der Durchmesserdifferenz zur Länge l von 20:100 gegeben sind, gilt: 
ll ′≈ . 
Das Hubvolumen des Wärmeübertrager-Expanders kann aus der Differenz beider Kreis-
flächen und dem Hub oder aus dem mittleren Umfang, der Spaltvergrößerung aK und der 
Länge l′  berechnet werden. 










=⋅−= ππ  
(33)
Für den Schadraum, der verbleibt, wenn der Kolben die untere Totlage erreicht hat, lässt 
sich angeben: 




Der Minimalspalt a0 ist eine feste Größe, die sich aus Toleranzen bei der Fertigung und aus 
der Ansteuerung der unteren Totlage ergibt. Der konstante Schadraumanteil fix,0V  berück-
sichtigt das zusätzliche Volumen in den Einbauräumen, wie z.B. Nuten für Dichtungen und 
Ein- und Auslassquerschnitte. 
Für das Schadraumverhältnis 0ε  kann aus den Gleichungen (33) und (34) folgende Bezie-


























Es ist damit von der Länge, vom Minimalspalt, von der Konizität, vom Hub und von der 
Gestaltung der Einbauräume abhängig. 
Da sich die Wärmeübergangsfläche von Kolben oder Zylinder aus der Mantelfläche eines 
Kegelstumpfes bestimmt: 





kann mit Hilfe der Gleichung (34) der folgende Zusammenhang zwischen Schadraum und 
Wärmeübergangsfläche angegeben werden: 
 fix,00Wü0 VaAV +⋅=  (37)
Somit führt eine Vergrößerung der Wärmeübergangsfläche auch immer zu einer propor-
tionalen Vergrößerung des Schadraumanteils, der von der Kolbengeometrie abhängig ist. 
Bereits an dieser Stelle wird deutlich, dass die geometrische Gestaltung des Wärmeüber-
trager-Expanders Teil einer Optimierungsaufgabe mit vielen Randbedingungen ist.  
4 Wärmeübertrager-Expander: Grundprinzip und Dimensionierung 31 
 
4.4 Arbeitszyklus der Kolbenexpansionsmaschine 
4.4.1 Zustandsänderungen und Definitionen 
Im Folgenden wird der Arbeitsprozess einer Kolbenexpansionsmaschine unter Berück-
sichtigung des Wärmeübergangs vom Fluid zur Kolben- und Zylinderwand untersucht. 
Insbesondere sind die in den einzelnen Arbeitsphasen umgesetzten Wärmemengen und 
Arbeiten von Interesse. 
Abbildung 17 zeigt das idealisierte Druck-Volumen-Diagramm (p,V-Diagramm) einer mit 
einem Schadraum behafteten Expansionsmaschine (Vergleichsprozess). Die Druckverluste 
in der Füll- und Ausschubphase werden vernachlässigt. Expansion und Rückkompression 
werden als isotherme Zustandsänderungen angenommen. Zusätzlich ist der p,V-Verlauf 
einer vollkommenen Entspannungsmaschine  ohne Schadraum und mit vollständiger Ex-
















p = const 
m, T = const 
V = const 
p = const 
m, T = const 
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  p,V-Verlauf der vollkom-
 menen Expansionsmaschine 
 mit vollständiger Expansion 
 und ohne Schadraum 
Abbildung 17 Druck-Volumen-Diagramm der Expansionsmaschine 
Da der Wärmeübertrager-Expander konstruktionsbedingt (a0) einen relativ großen Schad-
raum aufweist, wäre ein großer Kolbenhub nötig, um die Expansion vollständig ausführen 
zu können. Ein großer Hub würde zu großen Spaltweiten und damit zu schlechten Wärme-
übergangsverhältnissen führen (vgl. 4.2). Deshalb wird die Expansion unvollständig ausge-
führt. Gleichzeitig lässt sich durch die unvollständige Expansion die hubraumspezifische 
Arbeit vergrößern, allerdings mit Wirkungsgradeinbußen. 
Um das verlustbehaftete Einpuffen, welches auch zu einer beträchtlichen Temperaturer-
höhung des Arbeitsgases führen würde, zu verringern, wird eine Rückkompression des ent-
spannten Gases vorgesehen. Infolge der Rückkompression sinkt die Triebwerksbelastung. 
Eine vollständig ausgeführte Rückkompression hätte eine kurze Ausschubphase und eine 
4 Wärmeübertrager-Expander: Grundprinzip und Dimensionierung 32 
 
hohe Restgasmasse m5 zur Folge. Dadurch würden sich Massedurchsatz und Leistung ver-
ringern. Deshalb wird auch die Rückkompression unvollständig ausgeführt. 
Beachtet man ein Auslegungskriterium (Gl. (38), /52/) für Expansionsmaschinen, erhält 
man bei vorgegebenen Parametern die geringsten Verluste, wenn die Volumenverhältnisse 































Vergleicht man eine Expansionsmaschine mit und ohne Schadraum bei vorgegebenem 
Hub, gleichem Massedurchsatz und gleichen Eintrittsbedingungen, so kann mit steigendem 
Schadraum festgestellt werden: 
— das erreichbare Druckverhältnis verringert sich bzw. der Enddruck der Expansion 
steigt, somit wächst auch der Grad der unvollständigen Expansion 
— der Wirkungsgrad sinkt 
— nach der Füllung und nach dem Ausschieben befindet sich eine größere Gasmenge im 
Arbeitsraum 
— die Masseänderungen verlagern sich hin zu den Ein- und Auspuffvorgängen. 
 
Die je Zyklus in den Arbeitsraum einströmende Masse me ergibt sich aus der Differenz der 
maximalen Gasmasse m2 am Ende des Füllvorgangs und der Minimalmenge m5 nach 
Beendigung des Ausschiebens: 
 a52e mmmm =−=  (39)
Gleichung (39) gilt bei Dichtheit der Steuerorgane und der Kolbendichtungen. Anderen-
falls ist die innerhalb eines Arbeitszyklusses durchgesetzte Masse ma mit Hilfe des Dicht-
heitsgrades dλ  (Gl. (40)), der nach /52/ äußere ( ai mm && − ) und innere Leckströme berück-
sichtigt, zu ermitteln. Hierbei ist der innere Massestrom im&  im Arbeitsraum aufgrund 

















An den Expansionskolben wird je Zyklus die Arbeit W (eingeschlossene Fläche im p,V-
Diagramm, Abbildung 17) abgegeben: 
 ∫= dVpW  (41)
Die Leistung bestimmt sich aus der Arbeit je Zyklus (Gl. (41)) und der Arbeitsfrequenz der 
Maschine: 
 fWP ⋅=  (42)
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Der in Abbildung 17 dargestellte Prozess wird als Vergleichsprozess definiert. Die sich aus 
dem Vergleichsprozess ergebende Leistung P (Gl. (42)) wird für die indizierte Leistung 
Pind einer realen Maschine als Vergleichsmaßstab verwendet. Gleichung (43) definiert den 


















Durch die Verlustleistung PmV werden die mechanischen Verluste zusammengefasst, z.B. 
die Reibungsverluste an den Dichtungen. Mit dem Gesamtwirkungsgrad für die 
Expansionsmaschine Exη  (Gl. (43)) ergibt sich für die effektive Expansionsleistung effP :  
 indmExeff PPP ⋅=⋅= ηη  (44)
 
Abbildung 18 zeigt in Ergänzung zum p,V-Diagramm den zeitlichen Druckverlauf für eine 
Periodendauer T und einen berechneten Temperaturverlauf im Arbeitsraum. Für die 
Berechnung des Temperaturverlaufs ist ein Auslegungsprogramm /92/ verwendet worden. 
Im Programm wird von den in Abbildung 17 angegebenen Zustandsänderungen, typischen 
Wärmeübergangsverhältnissen und einer konstanten Wandtemperatur TW für die Kolben- 





























Abbildung 18 Druck- und Temperaturverlauf als Funktionen der Zeit 
Im Folgenden werden die Arbeitsphasen einer Kolbenexpansionsmaschine (vgl. Abbildung 
17) erläutert. 
4 Wärmeübertrager-Expander: Grundprinzip und Dimensionierung 34 
 
4.4.2 Arbeitsphasen der Expansionsmaschine 
4.4.2.1 Einpuffen (6-1) 
Da die Rückverdichtung nicht vollständig ausgeführt wird, weist die im Schadraum 
(Totraum) befindliche Gasmenge m6 einen geringeren Druck p6 als das einströmende 
Hochdruckgas (pe, Te) auf. Nach Öffnen des zwangsgesteuerten Einlassventils kommt es 
zu einem schlagartigen Einströmvorgang, der als ein instationärer Ladeprozess betrachtet 
werden kann. Nach dem Einpuffen hat sich die innere Energie der nun im Schadraum 
enthaltenen Gasmasse m1 erhöht. Nimmt man an, dass aufgrund der kurzen Zeit kein 
Wärmeübergang zur Kolben- oder Zylinderwand erfolgen kann, so muss sich auch die 
Temperatur erhöhen.  
Für ideales Gas als Arbeitsmedium kann die Temperatur T1 im Schadraum nach dem 
Einpuffen in Abhängigkeit vom Druckverhältnis und der Temperatur Te des zuströmenden 
































abgeführt werden. Diese Überlegung sollte unabhängig davon gelten, ob der Wärmeüber-
gang ausschließlich in der Totlage stattfindet oder bereits der Füllvorgang begonnen hat.  
Für den Fall, dass die Temperatur des einströmenden Gases Te gleich der Temperatur T6 
im Schadraum ist, ergibt sich: 
 )pp(VQ 16061 −=  (47)
Das heißt, die infolge des Einpuffvorgangs an die Wände übertragene Wärme entspricht 
der technischen Arbeit, die an dem vor dem Einpuffen im Schadraum enthaltenen Gas bei 
isochorer Zustandsänderung zu leisten wäre. 
Da sich der Kolben in der Totlage befindet, gibt es keine Volumenänderungsarbeit. 
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4.4.2.2 Füllung (1-2) und Einpuffen 
Das Hochdruckgas strömt mit dem Druck pe in den Arbeitsraum der Maschine. Die 
Volumenänderungsarbeit  
 ( )02e122,1V VVp)VV(pW −−=−−=  (48)
wird geleistet.  
Während des isobaren Einströmens (der Druckverlust im Einlassventil sei vernachlässigbar 
klein) mischen sich die Gasmasse m1 mit der Temperatur T1 und die Gasmenge 12 mm − , 
die mit der konstanten Temperatur Te nachströmt.  
Ausgehend von der Energiebilanz für den gesamten Einströmvorgang (Einpuffen und 
Füllung) kann die Wärmemenge Q62 ermittelt werden, die vom Gas an die Wände über-
tragen wird: 
 ( ) ( ) ( )e60e66e2262 ppVhhmhhmQ −+−−−=  (49)
Die Wärmemenge Q62 beinhaltet sowohl die Wärme QHD-Gas, die für die Abkühlung des 
einströmenden Gases von Te auf T2 abzuführen ist, als auch den Anteil Q61, der auf das 
Einpuffen zurückzuführen ist (vgl. 4.4.2.1). Da die Wärmemenge QHD-Gas durch 
 ( ) ( )e25,62GasHD hhmmQ −−=−  (50)
bestimmt ist, kann unter Berücksichtigung der Gleichungen (49) und (50) die „Einpuff“-
Wärme Q61 für ein reales Gas angegeben werden: 
 





−= −  
(51)
Wird nach dem Füllvorgang wieder die mittlere Temperatur im Arbeitsraum erreicht, d.h. 
es gilt 2m6 TTT ≈≈  (vgl. Abbildung 18), wird deutlich, dass Gleichung (51) die Lösung 
für den Spezialfall ideales Gas (Gl. (47)) beinhaltet.  
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4.4.2.3 Expansion (2-3) 
Die Voraussetzung für eine isotherme Entspannung ist die gleichzeitige Zufuhr von 
Wärme in dem Maße, wie das Gas Arbeit am Kolben leistet. Die Volumenänderungsarbeit 
ergibt sich aus dem 1. Hauptsatz: 
 3223V QUUW −−=  (52)
Dem Arbeitsstoff ist die Wärmemenge Q23 zuzuführen: 
 ( )233,23,232 ssTmQ −=  (53)
 











plnVpW ==−=−=−=  
(54)
4.4.2.4 Auspuffen (3-4) 
Wird die Expansion unvollständig ausgeführt, kann bei nur kleiner Leistungseinbuße eine 
Reduktion des Hubes erreicht werden (vgl. 4.4.1). Im oberen Totpunkt, bei maximalem 
Volumen, wird das Auslassventil geöffnet und das Gas entspannt irreversibel auf den 
Außendruck 5,4ppa = . Ein Teil des Gases pufft aus und der im Arbeitsraum verbleibende 
Gasanteil wird infolge der kurzen ( 04,3 →τ ) für den Auspuffvorgang zur Verfügung 
stehenden Zeit eine isentrope Zustandsänderung erfahren, d.h. 0Q34 = . 
Für die Temperatur 4T′  des Gases außerhalb des Arbeitsraumes, in einem wärmedichten 
Pufferraum nahe des Auslasses, kann für ideales Gas die folgende Beziehung angegeben 
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4.4.2.5 Ausschieben (4-5) 
Während des Ausschiebens wird der im Zylinder verbliebenen entspannten Gasmenge 
Wärme zugeführt und die Gasmasse 54 mm −  verlässt mit der Enthalpie ha den Arbeits-
raum. Kann gemäß Abbildung 18 davon ausgegangen werden, dass am Ende des 
Ausschubvorgangs die verbliebene Menge m5 wieder die mittlere Temperatur Tm 
( 35m TTT == ) erreicht hat, so lässt sich mit Hilfe des 1. Hauptsatzes in der Form 
 dmhdUdQ a+=  (56)







a445554 ∫+−=  
(57)
Wird die mittlere Temperatur nicht erreicht, erhöht sich die Restgasmasse m5 und der 
Massedurchsatz (Gl. (39)) verringert sich. Da in diesem Fall die Temperatur T5 unterhalb 
der mittleren Temperatur (der Wände) bleibt, verläuft der Beginn der Rückkompression 




Vernachlässigt man die Druckverluste im Auslassventil, wird das Gas gegen den Druck pa 
durch den Kolben ausgeschoben. Die Volumenänderungsarbeit  
 )VV(pW 54aV −=  (58)
ist zu leisten.  
4.4.2.6 Rückkompression (5-6) 
Die Rückkompression wird wie die Expansion als isotherme Zustandsänderung angenom-
men. Es gelten analoge Überlegungen zur isothermen Expansion. Die während der Kom-
pression freiwerdende Wärme muss in diesem Fall an die Wand übertragen werden. Es 














Die für die Rückverdichtung notwendige Arbeit führt zur Verminderung der effektiven 
Kreislaufarbeit. 
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4.4.2.7 Zusammenfassung 
Abbildung 19 zeigt an einem Beispiel, mit Bezug auf die in Abbildung 17 dargestellten 
Indikatordiagramme, qualitativ die in den einzelnen Arbeitsphasen umgesetzten Wärme-
mengen und Volumenänderungsarbeiten. Der Einfluss möglicher Temperaturunterschiede 
zwischen dem einströmenden Gas und der mittleren Temperatur im Arbeitsraum wird 
hierbei nicht berücksichtigt (Te = Tm). Die Wärmemenge Q61 (Einpuffen, Gl. (51)) wird 
unter der Voraussetzung bestimmt, dass am Ende der Füllung (1-2) wieder die mittlere 
Temperatur erreicht wird. Für den Auspuffvorgang (3-4) wird analog zum Einpuffen 
angenommem, dass die Zeit für eine Wärmeübertragung an die Umfassungswände zu kurz 
ist. Für den Ausschubvorgang (4-5) wird angenommen, dass die Restgasmasse m4 sofort 
wieder auf das mittlere Temperaturniveau aufgewärmt werden kann, d.h. es wird die 































Abbildung 19 Volumenänderungsarbeit und Wärme in den Arbeitsphasen bei 
konstanter Temperatur im Arbeitsraum 
Es wird deutlich, dass der Schadraum zu höheren Wärmemengen in den Arbeitsphasen 
führt. Vor allem Rückkompression (5-6) und Einpuffen (6-1) führen im Vergleich zur voll-
kommenen Maschine (mit 00 =ε ) zu zusätzlichen Wärmemengen, die mit übertragen wer-
den müssen. Die größere Kreislaufarbeit bzw. deren Äquivalent in Wärme (jeweilige Sum-
me in Abbildung 19) der Maschine ohne Schadraum verdeutlichen den höheren Wirkungs-
grad, denn der Vergleich bezieht sich auf den gleichen Massestrom. 
Beachtet man das Auslegungskriterium für Expansionsmaschinen, wonach die Volumen-
verhältnisse von Expansion und Kompression gleich groß zu wählen sind (Gl. (38)), so 
ergeben sich betragsmäßig ähnlich große Wärmemengen für das Einpuffen (Q61) und das 
sich an den Auspuffvorgang anschließende Ausschieben (Q45). 
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Dadurch ist auch die (betragsmäßige) Äquivalenz von Arbeit und Wärme je Arbeitszyklus 
(jeweilige Summe in Abbildung 19) in Näherung gegeben. Die Differenzen bei den 
Beträgen von Wärme und Arbeit für die isothermen Zustandsänderungen resultieren aus 
der Realgasbetrachtung. 
4.4.3 Diskussion der Übertragbarkeit auf den Wärmeübertrager-Expander 
Der Wärmeübertrager-Expander weist über der Zylinderlänge keine konstante Wandtem-
peratur sondern ein Temperaturprofil auf (vgl. Abbildung 13). Mit Hilfe einer Unterteilung 
des Arbeitsraumes in hinreichend kleine Volumenelemente und anschließender Integration 
über alle Elemente lassen sich Wärme und Arbeit mit den abgeleiteten Gleichungen auch 
für den Wärmeübertrager-Expander berechnen. Der Temperaturverlauf in Abbildung 18 ist 
dann für ein Volumenelement charakteristisch. 
Zusätzlich muss in den Phasen mit Massenänderung (Ein- und Auspuffen, Füllung und 
Ausschieben) die Wärme des in den Wärmeübertrager-Expander eintretenden Hochdruck-
gases und des ausströmenden Gases auf Mitteldruckniveau (pa) an die Arbeitsraumwände 
übertragen werden. In diesen Phasen strömt Gas vom warmen zum kalten Ende des 
Arbeitsraumes und muss um den Betrag 
 
GasMD,HDMD,HDMD,HD QQdmhQ ≡= ∫  (60)
abgekühlt werden. Gemäß Gleichung (50) für ein Volumenelement wird durch Summation 
über alle Elemente die in der Einströmphase abzuführende Wärme QHD des Hochdruck-
gases bestimmt.  
Da in der Ausströmphase in jedes Volumenelement warmes Gas nachströmt, wird, im 
Gegensatz zur im Abschnitt 4.4.2 betrachteten „normalen“ Expansionsmaschine, die 
mittlere Gastemperatur (je Element) während des Ausströmens größer als die 
Wandtemperatur sein. Somit muss auch in der Ausströmphase Wärme vom Arbeitsgas an 
die Wand (und zum Niederdruckstrom) übertragen werden.  
Die in der Ausströmphase abzuführende Wärme QMD des Gases auf Mitteldruckniveau 
wird von dem sich ändernden Zustand des abströmenden Gases beeinflusst. Vernachlässigt 
man die Zustandsänderung des auspuffenden Masseanteils und geht davon aus, dass sich 
die entspannte Gasmenge m4 in sehr kurzer Zeit wieder auf die jeweilige Mitteltemperatur 
aufwärmt, kann QMD  berechnet werden: 
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Abbildung 20 zeigt mit Bezug auf die in Abbildung 17 dargestellten Druckverläufe das 
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Abbildung 20 Wärme inkl. Gasabkühlung und Volumenänderungsarbeit (WV) in den 
Arbeitsphasen bei nicht konstanter Temperatur im Arbeitsraum 
Die größte Wärme muss in der Einströmphase (6-2) übertragen werden. Im gezeigten 
Beispiel ist diese Wärme (QHD) etwa doppelt so groß wie die Enthalpieänderung des mit 
niedrigerem Druck ausströmenden Gases (QMD) und die während der isothermen Expan-
sion (2-3) zuzuführende Wärme Q23. Dies unterstreicht die bereits im Abschnitt 4.5.2 
formulierte Forderung nach kleinen Minimalspalten a0 in der Totlage.  
In der Ausströmphase, in der die Wärme QMD zu übertragen ist, sollte aufgrund der niedri-
geren Wärmeübergangskoeffizienten das Auslassventil möglichst lange geöffnet bleiben.  
Der Vergleich mit einer Expansionsmaschine ohne Schadraum wurde so gewählt, dass 
beide Maschinen den gleichen Massedurchsatz aufweisen. Da die gleiche Temperatur-
änderung angenommen wird, sind auch die Wärmemengen QHD, QMD und QGas identisch. 
Die Kreislaufarbeit WEx (Summe für WV) bzw. deren Äquivalent in Wärme Qges steht, 
ohne die Berücksichtigung von Verlusten, neben der Enthalpieänderung des Niederdruck-
stroms für die Abkühlung des Arbeitsgases (QGas) zur Verfügung. Die resultierende Wärme 
QZyklus ( ExGasZyklus WQQ −= ) muss innerhalb einer Arbeitsperiode an das Niederdruckgas 
übertragen werden können, um am kalten Ende des Wärmeübertrager-Expanders eine der 
Kälteleistung entsprechende Enthalpiedifferenz zu bewirken. 
                                                 
9 Neon: pe=130 bar, Te=300 K; pa=40 bar, Ta=59 K; s/g18,0m ≈&  
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4.5 Wärmeübergang im Wärmeübertrager-Expander 
4.5.1 Wärmeübergang auf der Niederdruckseite 
Der Niederdruckkanal ist spiralförmig in Kolben und Zylinder eingearbeitet (vgl. 
Abbildung 26). Durch die Krümmung des Kanals treten Zentrifugalkräfte auf, die zu einer 
Sekundärströmung in Form eines Doppelwirbels führen. Dadurch erhöht sich der Wärme-
übergang im Vergleich zum geraden Rohr. Gleichzeitig steigt der Druckverlust und der 
Umschlag von laminarer zu turbulenter Strömung verschiebt sich in Richtung höherer 
Reynolds-Zahlen. Die für die Wärmeübertragung bei der Strömung durch Rohrwendeln 
geltenden Gleichungen können /87/ entnommen werden. Für die kritische Reynolds-Zahl 



























































d Durchmesser des Rohres 
D mittlerer Krümmungsdurchmesser der (Rohr-) Wendel 
DS mittlerer Windungsdurchmesser (vgl. Abbildung 21) 
DRw mittlerer Durchmesser der Rohrwendel 
la abgewickelte Länge des Rohres/ Kanals 
n Anzahl der Windungen 




Für die laminare Strömung bei konstanter Wandtemperatur wurde aus Messwerten fol-
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Im Fall konstanter Wärmestromdichte an der Wand, d.h. konstanter Temperaturdifferenz 
zwischen Wand- und Fluidtemperatur, kann die in /39/ angegebene Gleichung von Abul-



























































































Diese Beziehung für die umfangsgemittelte Nußelt-Zahl gibt die Messergebnisse an einer 
elektrisch beheizten Rohrschlange mit einem Durchmesserverhältnis (d/ D) von 0,05 mit 
einer durchschnittlichen Genauigkeit von 9 % wieder. Gleichung (64) besteht aus vier 
Teilen: Die erste Klammer beschreibt die Wärmeübergangsbedingungen im geraden Rohr 
unter Einbeziehung der freien Konvektion, der zweite Klammerausdruck den Einfluss der 
Sekundärströmung, die dritte (eckige) Klammer die verstärkende Wirkung der freien Kon-
vektion in einer Rohrwendel und der letzte Klammerausdruck berücksichtigt den Viskosi-
tätsgradienten in Abhängigkeit von der Temperatur des Fluids in Wandnähe und der mittle-
ren Fluidtemperatur. Die Grashof-Zahl in Gleichung (64) berücksichtigt den Einfluss der 
freien Konvektion, die der erzwungenen Konvektion überlagert sein kann. Anhand kon-
kreter Rechnungen wird im weiteren Verlauf gezeigt, dass nur am Eintritt des tiefkalten 
(50 K) Niederdruckstroms in die Wärmeübertragerkanäle Strömungsbedingungen vorlie-
gen, bei denen die Auftriebskräfte aufgrund der Temperaturdifferenz zwischen Wand und 
Fluid zusätzlich zu berücksichtigen sind.  
Für den Durchmesser d des Rohres wird der gleichwertige hydraulische Durchmesser dh 
des Kanals eingesetzt (vgl. Abbildung 21 und Gl. (67)).  
Die Verhältnisse im Wärmeübertrager-Expander entsprechen eher der Randbedingung 
konstante Wärmestromdichte, daher wird mit Gleichung (64) die Nußelt-Zahl NuRw 
berechnet. Sie wird mit Hilfe der Stoffwerte bei einer mittleren Temperatur Tm,ND 
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Da Strömungskanäle mit rechteckigem Querschnitt bei entsprechenden Aspektverhältnis-
sen höhere Nußelt-Zahlen (NuKanal) aufweisen als das kreisrunde Rohr, wird mit Gleichung 
(65) ein Verstärkungsfaktor V berechnet. Der Verstärkungsfaktor ist ein Maß für die Inten-







Rw ==  
(65)
Demzufolge wird die Nußelt-Zahl für eine laminare Strömung in einer Rohrwendel mit 
nichtkreisförmigem Querschnitt gemäß Gleichung (66) berechnet: 
 KanalNuVNu ⋅=  (66)
Der Wärmeübergangskoeffizient für den Niederdruckstrom kann damit aus der Nußelt-
Zahl (Gl. (30)) bestimmt werden.  
Die Gleichungen gelten für eine thermisch und hydrodynamisch ausgebildete Strömung. In 
der Einlaufstrecke werden höhere Wärmeübergangszahlen erreicht. 
Die Nußelt-Zahl und der Wärmeübergangskoeffizient sind somit trotz laminarer Strömung 
eine Funktion der Reynolds-Zahl und des Massestroms.  
 
Rippenwirkungsgrad 
Der Strömungskanal für das Niederdruckgas wird von der Kolben- oder Zylinderwand, 
einem inneren Kern- oder äußeren Mantelrohr und durch spiralförmige Rippen begrenzt 
(vgl. Abbildung 21 und Abbildung 26). Die Rippen erhöhen die wärmeübertragende 
Fläche von Kolben und Zylinder. Da die Rippen in der radialen Erstreckung einen Tempe-
raturgradienten aufweisen, muss die berippte Wärmeübergangsfläche mit dem Rippen-
wirkungsgrad korrigiert werden. 
δδ R
dRfh










Abbildung 21 Niederdruckkanal im Zylinder-Wärmeübertrager am warmen Ende
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Für eine Kreisrippe mit konstanter Dicke Rδ  wird in /4/ mit den Annahmen einer homoge-
nen Temperaturverteilung im Grundmaterial (dRf), eines konstanten Wärmeübergangsko-
effizienten entlang der Rippe und einer hinreichend dünnen Rippe eine Näherungs-




















































Die Wärmeübergangsfläche AWü fasst die berippte (AR) und unberippte (ARf) Wärmeüber-
gangsfläche zusammen. Dadurch kann die Berechnung für die Niederdruckseite mit einem 
Wärmeübergangskoeffizienten sα  und einer Gesamtfläche AWü durchgeführt werden. 
Konkrete Werte für die Versuchsmaschine sind in den Abschnitten 5.2.1.1, 6.1.3 und 6.2.3 
zu finden. 
  
                                                 
10 maximaler Fehler für alle Werte von (m h): 0,6 % 
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4.5.2 Wärmeübergang im Arbeitsraum der Expansionsmaschine 
Der Arbeitsraum des Wärmeübertrager-Expanders wird durch die beiden konischen Wand-
flächen gebildet (vgl. Abbildung 16). Im Spalt zwischen Kolben und Zylinder findet die 
Wärmeübertragung zwischen Fluid und Wand statt. Zur Bestimmung des Wärmeüber-
gangskoeffizienten wird der konzentrische Ringspalt mit Wärmeübertragung an beiden 
Wänden betrachtet.  
Für eine hydrodynamisch ausgebildete Laminarströmung im Ringspalt bei konstanter 



















































































Der hydraulische Durchmesser dh ist im Spalt durch die doppelte Spaltweite a definiert. 
Aufgrund des engen Spaltes, d.h. des kleinen hydraulischen Durchmessers im Vergleich 
zur Strömungslänge (Baulänge) lässt sich Gleichung (70) bereits nach sehr kurzen Einlauf-
























Der Grenzwert für ein Durchmesserverhältnis gegen eins ergibt sich zu: 




Es können sowohl lokal, z.B. in unmittelbarerer Nähe des Einlaufes, als auch zeitlich auf-
grund der Hubabhängigkeit des Spaltes höhere Nußelt-Zahlen auftreten. Typische Werte 
für die einzelnen Phasen des Arbeitszyklus variieren zwischen 7,56...8. Noch höhere 
Nußelt-Zahlen werden bei großen Spaltweiten (>1 mm) und bei Berücksichtigung der 
„extremen“ Bedingungen am kalten Ende der Neonvariante (50 K) erreicht. Die Tempe-
raturabhängigkeit der Prandtl-Zahl bzw. die Viskositätsunterschiede bei der mittleren und 
der Fluidtemperatur in Wandnähe können vernachlässigt werden. 
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Abbildung 22 veranschaulicht qualitativ die Strömungsvorgänge in den einzelnen Arbeits-
phasen des Wärmeübertrager-Expanders. Die Füllungs- und Ausschubphase sind durch das 
Ein- und Ausströmen des Fluids gekennzeichnet. Dagegen finden während der Expansion 
und der Rückkompression nur leichte Masseverlagerungen innerhalb des Arbeitsraumes 
statt. Für diese Phasen ist im Einzelfall anhand der Ähnlichkeitskennzahlen (Grashof- oder 
Archimedes-Zahl) zu entscheiden, ob freie oder erzwungene Konvektion vorliegt. Die 
beispielhaft dargestellten Reynolds-Zahlen verdeutlichen den laminaren Charakter der 
„Strömung“. Einzig in den Ein- und Auspuffphasen (nicht mit dargestellt) können 




































Abbildung 22 Strömungsgeschwindigkeiten und Reynolds-Zahlen im Arbeitsraum 
In Kays und London /50/ sind Ergebnisse analytischer Lösungen für die hydrodynamisch 
ausgebildete Laminarströmung im Ringspalt mit der Randbedingung konstanter Wärme-
stromdichte in grafischer Form angegeben. Der Grenzwert beträgt in diesem Fall: 




und entspricht damit fast dem Wert für den ebenen Spalt. 
Die Verhältnisse im Wärmeübertrager-Expander sind, wie anhand von Temperaturver-
läufen noch gezeigt wird, zwischen beiden Randbedingungen einzuordnen. Für die mittlere 
Nußelt-Zahl wird der in Gleichung (72) bestimmte Grenzwert für NuT als konservative An-
nahme verwendet, um den Wärmeübergangskoeffizienten im Arbeitsraum zu berechnen.  
Aus dem näherungsweise konstanten Verhältnis von Wärmeübertragung zu Wärmeleitung 





λα =  mit  TNuNu ≡  
(74)
Die Spaltweite a ist eine Funktion der Zeit τ  bzw. des Kolbenwegs. 
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In Abbildung 23 ist der Wärmeübergangskoeffizient in Abhängigkeit von der Spaltweite 
für Stickstoff (Versuchsmaschine) und für Neon aufgetragen. Im untersuchten Druck- und 
Temperaturbereich ändert sich der Wärmeleitwert für Stickstoff nur unwesentlich. Für die 
Neon-Tieftemperaturvariante ist diese Abhängigkeit zu beachten (vgl. Abbildung 1) und 

















Neon (0,038 W/ m K)
Stickstoff (0,025 W/ m K)
Nu = 7,56
a0  
Abbildung 23 Abhängigkeit des Wärmeübergangskoeffizienten von der Spaltweite bei 
laminaren Strömungsverhältnissen für Stickstoff und Neon 
Um den Arbeitsphasen mit niedrigem Wärmeübergangskoeffizienten ein größeres Gewicht 

















Anhand von Abbildung 23 und im Rückblick auf den Abschnitt 4.4.3 kann für die 
Auslegung des Wärmeübertrager-Expanders folgendes festgestellt werden: 
— der minimale Spalt a0 im unteren Totpunkt begrenzt den Wärmeübergangskoeffizienten 
in der Einströmphase 
— hohe Wärmeübergangskoeffizienten in der Einströmphase, zu Beginn der Expansion 
und am Ende der Rückkompression 
— niedrige Wärmeübergangskoeffizienten am Ende der Expansion, in der Ausschubphase 
und zu Beginn der Rückkompression 
— aus Sicht des Wärmeübergangs sind niedrige Hübe und nur schwach konische Kolben- 
und Zylinderpaarungen anzustreben. 
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4.5.3 Einfluss der Längswärmeleitung auf den Wärmeübergang 
Da der Wärmeübertrager-Expander bauartbedingt durchgehende Wände vom warmen zum 
kalten Ende aufweist, wird es einen Wärmestrom infolge der Längswärmeleitung geben. 
Unter der Längswärmeleitung wird im Folgenden die axiale Wärmeleitung in den Wänden 
verstanden. Um diesen Einfluss auf den Wärmeübergang im Wärmeübertrager-Expander 
abschätzen zu können, werden bekannte Lösungen aus der Literatur für Rekuperatoren und 
Regeneratoren herangezogen.  
Abbildung 24 verdeutlicht den Einfluss der Längswärmeleitung. Dargestellt ist die dimen-
sionslose Temperaturänderung beider Fluidströme über der dimensionslosen Wärmeüber-
tragerfläche für den Fall ausgeglichener Kapazitätsströme ( 21 CC && = ). 























Abbildung 24 Temperaturprofile (dimensionslos) in einem Wärmeübertrager mit und 
ohne Längswärmeleitung 
Abbildung 24 veranschaulicht nicht nur den Einfluss der Längswärmeleitung sondern auch 





























Die thermische Effektivität vergleicht den tatsächlich übertragenen Wärmestrom mit dem 
maximal möglichen Wärmestrom, wie er in einem Wärmeübertrager gleicher Strom-
führung (Gegen-, Gleich- oder Kreuzstrom) mit unendlich großer Übertragungsfläche oder 
verschwindend kleiner Temperaturdifferenz übertragen werden könnte /50/.  
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Für einen Wärmeübertrager mit gleichen Kapazitätsströmen reduziert sich Gleichung (76) 





















Der Zusammenhang mit der Anzahl der Übertragungseinheiten NTU wird in diesem Fall, 






























Kann die Längswärmeleitung vernachlässigt werden, stimmt der in Gleichung (79) ange-
gebene NTU-Wert mit dem in Gleichung (14) definierten NTUT-Wert überein. 
Liegt die Konstruktion des Wärmeübertragers und damit der „eingebaute“ Maximalwert 
für NTU (für einen vorgegebenen Kapazitätsstrom) einmal fest, führt die Längswärme-
leitung zu einer Verringerung der Effektivität und damit zu einer geringeren Temperatur-
änderung der Fluidströme (vgl. Abbildung 24). 
Um den Einfluss der Längswärmeleitung auf die thermische Effektivität ε  quantifizieren 











Wλ  Wärmeleitfähigkeit des Wandmaterials in Längsrichtung 
AW Wandquerschnitt, senkrecht zum Haupttemperaturgradienten 
l Strömungslänge in Richtung des Haupttemperaturgradienten 
(80)
 
Für hohe NTU-Werte, wie sie z.B. in Regeneratoren oder Rekuperatoren in der Kryotech-
nik nötig sind, ist es sinnvoll, anstelle der thermischen Effektivität ε  die Ineffektivität i zu 
verwenden: 
 ε−= 1i  (81)
Kroeger /54/ gibt eine explizite Lösung an, die die Abhängigkeit der thermischen Ineffek-














gültig für: 10NTU/NTU1,0;3NTU 21 ≤≤≥  und 21 CC && =  
(82)
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Abbildung 25 Thermische Ineffektivität als Funktion von NTU und Λ nach Kroeger /54/ 
Jede Kurve ( .konst=Λ ) strebt mit steigenden NTU einem Grenzwert zu, der von Kroeger 






Bereits bei Kays und London /50/ werden numerisch ermittelte Daten von Bahnke und 
Howard /5/ für 2 Kapazitätsstromverhältnisse (C: 1; 0,95) in Diagrammen dargestellt, die 
eine quantitative Angabe der Effektivitätseinbuße ermöglichen. In /50/ wird auch eine Ab-
schätzung für die Verringerung der Effektivität abgeleitet. Es wird davon ausgegangen, 
dass die prägende Temperaturdifferenz für die Längswärmeleitung der Temperaturände-
rung des Fluidstroms entspricht. Da die in die Wand abfließende Wärme den tatsächlich 
übertragenen Wärmestrom vermindert, gibt das Verhältnis der Wärmeströme eine erste 



























Der Vergleich ausgewählter Werte in Tabelle 4 verdeutlicht zum einen, dass der Längs-
wärmeleitungseinfluss vor allem im Bereich niedriger NTU- und hoher Λ -Werte durch die 
Näherung nach Kays und London (Gl. (84)) überschätzt wird und zum anderen, dass Glei-
chung (84) für Wärmeübertrager mit einem kleinen Längswärmeleitungsanteil eine brauch-
bare Näherung darstellt. 
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Tabelle 4 Vergleich der Ineffektivität nach Kays und London bzw. Kroeger 
0=Λ  01,0=Λ  1,0=Λ  
NTU 
ideali / [%] L/Ki / [%] Kroegeri / [%] L/Ki / [%] Kroegeri / [%] 
10 9,09 10,0 9,9 18,2 15,7 
20 4,76 5,7 5,6 14,3 12,2 
50 1,96 2,9 2,9 11,8   9,9 
100 0,99 2,0 1,9 10,9   9,1 
 
Jones /42/ berücksichtigt zusätzlich die Längswärmeleitung im Gas bzw. in der Matrix. 
Diese spielt vor allem in kompakten Wärmeübertragern wie sie Matrix-Wärmeübertrager 
darstellen eine Rolle. Ähnlich der Darstellung bei Kroeger wird die Ineffektivität in Ab-
hängigkeit von NTU für verschiedene Größen der Längsleitung im Gas und in der Wand 
wiedergegeben. Die Werte von Kroeger werden bestätigt.  
 
Im Auslegungsfall sind im Allgemeinen die Eintrittstemperaturen der Fluidströme festge-
legt. Da die Effektivität eines Wärmeübertragers durch die Längswärmeleitung teilweise 
deutlich reduziert wird, muss für eine geforderte Temperaturänderung unter dem Einfluss 
der Längswärmeleitung ein höherer NTU-Wert veranschlagt werden. Dementsprechend 
müsste der Wärmedurchgangskoeffizient oder die Übertragungsfläche erhöht werden. Der 
Längsleitungsparameter Λ  kann durch Materialien mit niedriger Wärmeleitfähigkeit, 
durch kleine Wandquerschnitte und durch große Baulängen günstig gestaltet werden. 
Im Abschnitt 6.1.3 wird auf die Ermittlung der Längsleitungsgrößen für die Versuchs-
maschine (Metallvariante) eingegangen, das Kapitel 7 zeigt Möglichkeiten zur Verringe-
rung der Längswärmeleitung und im Abschnitt 9.3.3 wird der Einfluss der Wärmeleitung 
in den Wänden des Wärmeübertrager-Expanders mit Hilfe einer Simulation für die Neon-
Tieftemperaturvariante untersucht. 
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5 Auslegung, Konstruktion und Beschreibung der Versuchs-
anlage 
Im Laufe des Projektes sind mehrere Versionen der Versuchsmaschine und der –anlage 
entstanden. Dadurch ergab sich ein iterativer Prozess aus Konstruktion, Versuch und 
Berechnung. Es sind verschiedene Werkstoffe für Kolben und Zylinder und unterschied-
liche Kolbensteuerungskonzepte erprobt worden. 
Die Versionen werden entsprechend der thematischen Zuordnung behandelt. 
5.1 Auslegung der Versuchsmaschine 
5.1.1  Bezug zur Neonvariante 
Es wurde ein Wärmeübertrager-Expander mit Stickstoff als Arbeitsgas für den „normalen“ 
Temperatur- und Druckbereich gebaut. Alle anderen Parameter wie Volumenstrom, Hub-
frequenz, Druckverhältnis und Strömungsverhältnisse (laminar) ähneln einer geplanten 
Tieftemperaturausführung. Vor allem auf die Ähnlichkeit der Wärmeübertragungsvor-
gänge wird Wert gelegt. 
Mit dieser Versuchsmaschine sollten erste Erfahrungen ohne erheblichen kryotechnischen 
Aufwand gewonnen werden, die eine teilweise Übertragbarkeit auf die Neon-Tief-
temperaturvariante zulassen. 
In der folgenden Übersicht sind einige Auslegungsgrößen gegenübergestellt. 
Tabelle 5 Übersicht Versuchsmaschine und Tieftemperaturvariante 
 Versuchsmaschine Tieftemperaturvariante  
Fluid Stickstoff Neon  
max. Einlassdruck pe 20 200 bar 
Auslassdruck pa 2...10 40...80 bar 
Hubfrequenz f 0,4...1 0,5...2 Hz 
Länge l 100 200 mm 
max. Hub sK 10...20  mm 
Massestrom m&  0,05...0,2 0,06... g/ s 
 
Die Drücke und damit das Druckverhältnis sind einstellbar, ebenso der Hub und die Hub-
frequenz. 
5 Auslegung, Konstruktion und Beschreibung der Versuchsanlage 53 
 
5.1.2 Hauptabmessungen 
Die Länge l (axiale Erstreckung des konischen Abschnitts, vgl. 4.3) wird mit Rücksicht auf 
die Fertigungsmöglichkeiten und die Führung des Kolbens im Zylinder mit 100 mm 
festgelegt. Der maximale Hub ist durch die erste Kolbensteuerung mittels Kurbeltrieb auf 
10 mm begrenzt. Für den Minimalspalt a0 werden 0,1 mm angenommen. Der Außendurch-
messer du am kleineren Ende des Kolbens beträgt aus fertigungstechnischen Gründen (Ein-
bringen der Wärmeübertragerflächen, genormte Halbzeug- und Dichtungsdurchmesser) 
22 mm. Um ein Schadraumverhältnis 0ε ′  (Gl. (35)) unter 10 % zu erreichen, wird der 
größere Durchmesser do mit 45 mm gewählt. Durch Kleinert et. al. /51/ werden ε0 -Richt-
werte von 0,08 bis 0,12 für „klassische“ Kolbenentspannungsmaschinen mit Ventilen im 
Deckel bzw. am Zylinderumfang angegeben. Tabelle 6 gibt einen Überblick über die 
Hauptabmessungen des Arbeitsraumes. 
Tabelle 6 Hauptabmessungen des Arbeitsraumes der Versuchsmaschine 
Versuchsmaschine 
Durchmesser do 45 mm
Durchmesser du 22 mm
Länge l 100 mm
Steigungswinkel α 6,56 ° 
Hub sK 10 mm
Minimalspalt a0 0,1 mm
Schadraum 0V′  1,06 cm3 
Hubvolumen Vh 12,1 cm3
Schadraumverhältnis 0ε ′  0,09  













Mit den in Tabelle 5 angegebenen Werten für die Hubfrequenz sowie für Ein- und Auslass-
druck kann ein Massestrom bis ca. 0,2 g/ s eingestellt werden.  
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5.2 Wärmeübergangsgrößen und Konstruktion 
5.2.1 Variante mit Metallzylinder 
5.2.1.1 Wärmeübergangsgrößen 
Die Wärmeübertragungsflächen sind als wendelförmig gekrümmte Niederdruckkanäle 
außen am Zylinder und innerhalb des Kolbens angeordnet (vgl. Abbildung 26). In Tabelle 
7 sind die für die Berechnung des Wärmeübergangs benötigten Kenngrößen (vgl. 4.5.1) 
und die relevanten Abmessungen angegeben. 
Tabelle 7 Abmaße und Kenngrößen für den Wärmeübergang im Niederdruckkanal 
 Zylinder Kolben Einheit 
do,m 52 40,2 mm 
du,m 29 17,2 mm 
Ddm ≈  (Gl. (62)) 40,5 28,7 mm 
Kanalbreite δ  1,5 1,5 mm 
Rippendicke Rδ  0,5 0,4 mm 
Rippenhöhe h 6 4 mm 
Windungszahl n 52,6 50  
Wandstärke Wδ  0,5 0,4 mm 
dh (Gl. (67)) 2,4 2,2 mm 
dh/ D 0,06 0,08  
Rekrit (Gl. (62)) 7850 8500  
Pr 0,73 0,73  
NuKanal 5,35 4,73  
Fläche AWü 889 438 cm2 
Material Rotguss Edelstahl11  








Die angegebenen Durchmesser do,m, du,m und dm beziehen sich jeweils auf die Mitte des 
Kanals. Der mittlere Krümmungsdurchmesser D entspricht aufgrund der geringen Steigung 
in guter Näherung dem mittleren Durchmesser dm des Niederdruckkanals. Die Prandtl-Zahl 
und weitere Stoffwerte (Viskosität, Wärmeleitfähigkeit, Volumenausdehnungskoeffizient), 
die für die Berechnung der Wärmeübergangsgrößen notwendig sind, beziehen sich auf 
Stickstoff bei 1-5 bar und 250-290 K. Da die Nußelt-Zahl eines rechteckigen Kanals 
NuKanal bei laminarer Strömung eine Funktion des Aspektverhältnisses ist (vgl. 4.5.1), sind 
in Tabelle 7 die Lösungen für die konkreten Seitenverhältnisse (Rippenhöhe h : Kanal-
breite δ ) gemäß Kays und London /50/ angegeben.  
                                                 
11 eingeführt als Synonym für rostfreien Chrom-Nickel-Stahl z.B. 1.4501, in /19/ „304 stainless steel“ 
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Die Wärmeübergangsfläche AWü fasst die berippte und unberippte Wärmeübergangsfläche 
zusammen (vgl. Gl. (69)). 
In der Tabelle 8 sind die berechneten Größen (vgl. 4.5.1) für den Zylinder-Wärmeüber-
trager in Abhängigkeit vom Niederdruckmassestrom zusammengestellt. Es wird davon 
ausgegangen, dass sich der Massestrom gleichmäßig auf beide Wärmeübertrager aufteilt. 
Der Verstärkungsfaktor V, der die Intensivierung des Wärmeübergangs beschreibt, wird 
mit Hilfe der Gleichungen (64) und (65) berechnet. 
Tabelle 8 Wärmeübergang im Zylinder-Wärmeübertrager 
NDm&  Kennzahlen 5,35NuKanal =  α  Rη  sα  (Gl. (69))
g/ s Gr Re De V Nu W/ m2 K  W/ m2 K 
0,025 0,2 380 93 1,77 9,5 99 0,90 91 
0,050 0,2 762 186 2,30 12,3 129 0,88 115 
0,075 0,3 1143 278 2,77 14,8 155 0,86 135 
0,100 0,4 1525 371 3,19 17,1 179 0,84 153 
35,5NuKanal =  bei einem Aspektverhältnis von 4 (6:1,5) gemäß /50/ 
 
Durch die Dimension der Grashof-Zahl wird deutlich, dass der Anteil der freien Kon-
vektion vernachlässigbar klein ist. Der Vergleich mit der kritischen Reynolds-Zahl in 
Tabelle 7 zeigt, dass der laminare Strömungsbereich nicht verlassen wird. 
Die Verhältnisse im Kolben-Wärmeübertrager zeigt Tabelle 9.  
Tabelle 9 Wärmeübergang im Kolben-Wärmeübertrager 
NDm&  Kennzahlen 4,73NuKanal =  α  Rη  sα  
g/ s Gr Re De V Nu W/ m2 K  W/ m2 K 
0,025 0,2 520 143 2,07 9,8 113 0,85 99 
0,050 0,3 1040 287 2,80 13,3 153 0,81 129 
0,075 0,5 1560 430 3,45 16,3 187 0,78 153 
0,100 0,5 2080 573 4,04 19,1 219 0,75 174 
73,4Nu Kanal =  bei einem Aspektverhältnis von 2,67 (4:1,5) gemäß /50/ 
  
Aufgrund der schlechteren Wärmeleitfähigkeit des Edelstahls und aus fertigungstechni-
schen Gründen sind die Rippen innerhalb des Kolbens kürzer ausgeführt. Somit ergeben 
sich nur leicht schlechtere Ausnutzungsgrade Rη  für die Rippen.  
Die berechneten Größen gelten für eine thermisch und hydrodynamisch ausgebildete Strö-
mung. In der (kurzen) Einlaufstrecke sind höhere Wärmeübergangszahlen zu verzeichnen.  
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Das über das Einlassventil und Einlassstück einströmende warme Hochdruckgas gelangt in 
den Arbeitsraum, den konischen Ringspalt zwischen Zylinder und Kolben. Durch Wärme-
abgabe an Kolben- und Zylinderwand ergibt sich der ausgeprägte Temperaturgradient vom 
warmen zum kalten Ende und die arbeitsleistende Expansion findet in einem Temperatur-
bereich statt. Im oberen Totpunkt (dargestellte Position in Abbildung 26) öffnet das Aus-
lassventil und das entspannte kalte Gas pufft aus bzw. wird vom Kolben ausgeschoben. 
Das Auslassventil, von dem nur das Anschlussstück mit dem Ventilsitz dargestellt ist, 
befindet sich am Umfang des unteren zylindrischen Endes des Arbeitsraumes. Das Gas 
gelangt in den Pufferraum im Kaltteil und strömt durch die in Kolben und Zylinder 
eingearbeiteten spiralförmigen Niederdruckkanäle zurück zum warmen Ende. 
Der Arbeitsraum wird in den zylindrischen Abschnitten am warmen und kalten Ende mit 
speziellen Kolbendichtungen aus PTFE-Verbundwerkstoffen abgedichtet. Über der oberen 
Kolbendichtung schließt die Kolbenstange den Arbeitsraum ab. 
Das den Zylinder umgebende Gehäuse besteht aus dem schlecht wärmeleitenden Kunst-
stoff PMMA (Plexiglas®), der sich oberhalb anschließende Zylinderkopf aus PVC. 
Als Ein- und Auslassventile kommen direktwirkende Magnetventile zum Einsatz (vgl. 
5.3.3). Die Ansteuerung der Ventile erfolgt über optoelektronische Geber, die an die Be-
wegung der Kolbenstange gekoppelt sind. 
Mit Hilfe des Druckmessumformers erfolgt die Druckmessung im Arbeitsraum. Die einge-
kreisten Zahlen kennzeichnen die Lage der Temperaturmessstellen. 
5.2.2  Variante mit Kunststoffzylinder 
Der grundsätzliche Aufbau der Versuchsmaschine wurde beibehalten. Damit behalten die 
Hauptabmessungen (Tabelle 6 in 5.1.2) ihre Gültigkeit.  
Aufgrund der Erfahrungen mit der Metallvariante wurden einige konstruktive Änderungen 
vorgenommen, die im Abschnitt 6.2.1 erläutert werden.  
Die Wärmeübergangsgrößen können dem Abschnitt 6.2.3 entnommen werden. 
Abbildung 27 zeigt die Versuchsmaschine mit Kunststoffzylinder in einer Schnittdar-
stellung. 

5 Auslegung, Konstruktion und Beschreibung der Versuchsanlage 59 
 
Abbildung 28 zeigt die Einlassseite der Versuchsmaschine mit dem Einlassstück, in das 








Abbildung 28 Ansicht der Einlassseite mit Einlassventil und Druckmessumformer  
Das Kaltteil mit dem unteren kalten Ende von Zylinder, Kolben und Gehäuse sowie der 
Abschlussflansch mit dem vergrößerten Pufferraum und der zusätzlichen Durchführung für 







Abbildung 29 Detail am kalten Ende (Kaltteil) 
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5.3 Beschreibung der Versuchsanlage 
5.3.1 Übersicht 
Die Versuchsanlage besteht aus folgenden Teilen:  
— Wärmeübertrager-Expander (Versuchsmaschine) 




Abbildung 30 zeigt in einer Gesamtansicht die Anlage mit der Versuchsmaschine (Version 












Abbildung 30 Gesamtansicht der Versuchsanlage  
Mit Hilfe der Stickstoff-Druckgasflaschen im Hintergrund werden sowohl der Arbeitsraum 
als auch die „Abtriebsseite“ des Kolbens mit Gas versorgt. Für die Steuerung der Kolben-
bewegung (Abtrieb) werden verschiedene Konzepte verfolgt (vgl. 5.3.2). Zwei davon 
benötigen Druckgas als Hilfsmedium. 
Die Messtechnik dient der Erfassung von Druckverläufen, Temperaturen, Wegverlauf und 
Ventilsteuerzeiten. 
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5.3.2  Steuerungseinrichtungen für die Kolbenbewegung 
5.3.2.1 Einleitung 
Für die Realisierung des Arbeitszyklusses oszilliert der Kolben zwischen den beiden Tot-
punkten (vgl. 4.4). In der Füllungs- und Expansionsphase leistet das Gas Volumenände-
rungsarbeit, d.h. der Kolben wird getrieben. Dagegen wird für die Ausschub- und Rück-
kompressionsphase etwas Arbeit benötigt, d.h. der Kolben muss angetrieben werden. 
Somit ist der Abtrieb der Expansionsmaschine so zu konzipieren, dass er in den ersten 
beiden Phasen Energie absorbieren kann, d.h. den Kolben bremsen kann und in den sich 
anschließenden Phasen idealerweise etwas Energie zurückspeist, um die Ausschub- und 
Rückverdichtungsarbeit zu leisten.  
„Klassische“ Kolbenentspannungsmaschinen, wie sie bereits im Abschnitt 4.1 erwähnt 
wurden, arbeiten zumeist mit Schwungrädern und Hilfsmotoren. Aus dem stark schwan-
kenden Druck- bzw. Kraftverlauf (vgl. Indikatordiagramme in 6, z.B. Abbildung 38) und 
der niedrigen Arbeitsfrequenz ergeben sich unverhältnismäßig große Schwungräder. Daher 
sind verschiedene alternative Konzepte untersucht worden. 
5.3.2.2  Steuermotor und pneumatische Dämpfung 
Die rotierende Bewegung eines Elektromotors wird mittels eines Kurbeltriebs in eine 
oszillierende Bewegung umgewandelt. Der Gleichstrommotor ist über eine Kurbelschleife 
mit der Kolbenstange verbunden. Der Motor bremst die Bewegung des Kolbens während 
der Einström- und Expansionsphase und ermöglicht den darauffolgenden Ausschiebe- und 
Kompressionsvorgang. Die am Kolben verrichtete Arbeit wird im Motor in Wärme umge-
setzt. Mit Hilfe des regelbaren Steuermotors kann die Drehzahl und damit auch die Hub-
frequenz des Wärmeübertrager-Expanders in engen Grenzen eingestellt werden. 
Bei einseitiger Druckbelastung (20 bar) des Kolbens über das Arbeitsgas wirken Kräfte bis 
zu 2,4 kN auf den Abtrieb. Um diesen, vor allem das Getriebe des Stellmotors, wirksam zu 
entlasten, wird eine pneumatische Dämpfung realisiert. Dafür werden Arbeits- und 
Ausgleichsraum (Raum oberhalb des Kolbens, vgl. Abbildung 26) gleichzeitig mit Druck-
gas entsprechend der Flächenverhältnisse beaufschlagt. 
Der Anhang (Anlage 3) enthält eine schematische Darstellung der Versuchsmaschine mit 
Druckentlastung und ein Schaltbild der Ausgleichsseite.  
Sowohl der Kurbeltrieb als auch das Prinzip der Druckentlastung und pneumatischen 
Dämpfung erwiesen sich als störanfällig, außerdem konnte der Kolbenhub nur geringfügig 
verändert werden.  
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5.3.2.3 Mechanische Dämpfung und pneumatischer Antrieb (Membranstellantrieb) 
Der so bezeichnete Membranstellantrieb der Fa. Arca realisiert mit Hilfe einer druckgas-
beaufschlagten Membran die Aufwärtsbewegung des Kolbens gegen die Kraft einer vorge-
spannten Schraubenfeder. Die Abwärtsbewegung (Ausschieben, Kompression) wird dann 
allein von der Feder bewältigt. Mit diesem Stellantrieb wird ein Hub bis 20 mm möglich, 
es steht eine einstellbare (Rück-) Stellkraft bis 5,7 kN zur Verfügung und es können Stell-
zeiten im Sekundenbereich realisiert werden. Die Zeiten für die Auf- und Abwärtsbewe-
gung können über den an der Membran anliegenden Stelldruck und über ein Drosselventil 
an der Druckkammer eingestellt werden. 
Durch die Verwendung dieses kommerziellen Ventilstellantriebes konnte die Frage der 
Kolbenansteuerung von den Untersuchungen am Wärmeübertrager-Expander abgekoppelt 
werden.  
5.3.3  Magnetventile und deren Steuerung 
Für den Arbeitszyklus der Expansionsmaschine werden zwangsgesteuerte Ventile benötigt. 
In größeren Maschinen werden ein Hebelmechanismus und eine verstellbare Nockenwelle 
benutzt, um in Abhängigkeit von der Kolbenstellung die Ventile zu betätigen. In /52/ ist 
eine Mitteldruckexpansionsmaschine mit hydraulischer Ventilsteuerung abgebildet.  
Da für die Versuchsmaschine nur kleine Ein- und Auslassquerschnitte notwendig sind, 
sowie aus Gründen der leichten und variablen Ansteuerung, werden Magnetventile 
eingesetzt. 
Es werden 2-2-Wege-Magnetventile der Firma Steuerungstechnik Staiger als Einlass- und 
Auslassventile für den Arbeitsraum verwendet. Sie schalten bis zu einer Druckdifferenz 
von 30 bar. In Ruhestellung drückt eine Feder den dichtenden Anker auf den Ventilsitz. 
Das Medium unterstützt dabei die Dichtwirkung, die Ventile sind stromlos geschlossen. 
Die Steuerung der Magnetventile erfolgt über Infrarot–Lichtschranken. Erreicht ein Licht-
signal der Leuchtdiode den Empfänger, steuert ein Leistungstransistor die Magnetventile 
an, bis das Lichtsignal wieder unterbrochen wird. Der Schaltplan mit den Infrarot–Licht-
schranken zur Ansteuerung der Ventile kann Abbildung 31 entnommen werden /56/. 



























Abbildung 31 Schaltplan der Infrarot-Lichtschranken-Steuerung /56/ 
5.3.4 Dichtungen 
Für die Abdichtung des von Kolben und Zylinder gebildeten Arbeitsraumes sind jeweils in 
den zylindrischen Bereichen Kolbendichtungen angeordnet (vgl. Abbildung 26). Um jeg-
liche Kontamination des Gases zu vermeiden, werden trockenlaufende Dichtungen einge-
setzt. Durch Verbundwerkstoffe, deren Hauptbestandteil kohle- oder bronzegefülltes PTFE 
ist, werden niedrige dynamische Reibwerte erreicht. Gleichzeitig lassen sich ruckhafte 
(stick-slip) Bewegungen aufgrund des kurzen und langsamen Hubes vermeiden. Abbildung 






















a) Forseal (FOI 22, FOA 45) b) Kolbendichtung KI 350 c) Dichtung Tesko 300 
Abbildung 32 Kolben- und (Stangen-) Zylinderdichtungen 
Die Dichtlippen werden durch eine metallische Spannfeder (Klammer) vorgespannt und 
dichten wirksam bei Unterstützung durch den höheren Druck im Arbeitsraum. Es entsteht 
ein Hohlraum, der maßgeblich zum Schadraum beiträgt. 
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Um diesen Nachteil zu beseitigen, sind weitere Kolbendichtungen getestet worden. 
Abbildung 32b und Abbildung 32c zeigen die geteilten Kompaktdichtungen KI 350 und 
Tesko 300 (Fa. Freudenberg /30/). Die Zylinderdichtung KI 350 mit der ausgeprägten 
Dichtkante wird am kalten Ende eingesetzt. Die auf der Kolbenoberfläche gleitenden Lauf-
ringe bestehen aus hochbelastbarem, bronzegefülltem PTFE. Die Rechteckringe aus elas-
tischem Material (NBR-Kautschuk 872) erzeugen den nötigen Anpressdruck. 
5.3.5 Messtechnik und Messwerterfassung 
Druckmessung 
Mit Hilfe der Druckmessstelle im Verbindungsstück zwischen dem Einlassventil und dem 
Arbeitsraum (vgl. Abbildung 26 und Abbildung 28) wird der Druckverlauf im Arbeitsraum 
gemessen. Ein weiterer Drucksensor misst den Stelldruck für den Membranstellantrieb.  
Tabelle 10 Druckmessstellen 
Nr Messort Messgröße Messbereich bar 
Ausgangssignal 
V 
p1 nach dem Einlassventil Druck im Arbeitsraum 0-20 0-10 
p2 am Membranstellantrieb Stelldruck 0-5 0-10 
 
Die Genauigkeitsklasse der piezoresistiven Absolutdruckaufnehmer PAA-23 (Fa. Keller) 
wird mit 0,5 % angegeben. Somit beträgt der maximale Gesamtfehler (Linearität, Hyste-
rese, Reproduzierbarkeit) %5,0± , bezogen auf den Messbereichsendwert. Der typische 
Fehler beträgt nur %2,0±  des Endwertes. Vom Hersteller wird ein Frequenzeinsatzbe-
reich von 1 kHz angegeben. Damit wird die Indizierung des Arbeitsraumes nur in der Ein-
puffphase durch die Trägheit des Druckaufnehmers beeinflusst.  
Temperaturmessung 
Die Temperatur des Gases wird mit mantellosen Thermoelementen der Klasse K (Ni-Cr/ 
Ni-Al) und mit Widerstandsthermometern Pt100 in Vierleiterschaltung gemessen. Ein 
Mantelthermoelement (Typ K), welches direkt in das T-Stück am Einlass (Einlassstück) 
eingelötet ist, misst die Eintrittstemperatur des Gases in den Arbeitsraum. Die Lage der 
Temperaturmessstellen ist aus Abbildung 26 und Abbildung 27 ersichtlich.  
Vor den Versuchen wurden die Thermoelemente kalibriert. Damit kann für den relevanten 
Temperaturbereich eine Genauigkeit von K1,0±  für stationäre Strömungsverhältnisse an-
gegeben werden. 
Wegmessung 
Anfangs wurde ein kapazitives Wegmesssystem eingesetzt. Aufgrund der schwierigen Ab-
stimmung des Übertragungsverhaltens und der Empfindlichkeit gegenüber sprunghaften 
Änderungen (in der Einpuffphase) ist später ein induktives Wegmesssystem verwendet 
worden. Dieses System (Fa. IEMI, Betrieb für elektronische Messtechnik) besteht aus dem 
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Trägerfrequenz-Messgerät N 2301 und dem induktiven Wegaufnehmer IWT 302. Das Auf-
nehmergehäuse mit den Wandlerspulen ist fest mit dem Gehäuse der Versuchsmaschine, 
der Taststift des Aufnehmers mit der Kolbenstange verbunden (vgl. Abbildung 30). Der 
Messbereich beträgt ±10 mm, die maximale Linearitätsabweichung wird mit ± 0,5 %, 
bezogen auf den jeweiligen Messwert, angegeben.  
Durchflussermittlung 
Der Massedurchsatz wird gemäß Gleichung (39) mit Hilfe der aus den p,V-Diagrammen 
ermittelten Volumina und mittleren Dichten für Ein- und Austritt bestimmt.  
Ausgehend von der Messunsicherheit dieser Größen kann ein Gesamtfehler für den Masse-
strom von 6...10 % bestimmt werden. 
Zur Kontrolle ist der Volumenstrom stichprobenartig mit einem ölgesperrten Experimen-
tiergaszähler (Fa. Elster) nachgeprüft worden. Die Fehlergrenzen dieses Zählers betragen 
im gesamten Messbereich maximal 1%. Damit konnte der durch eine Fehlerberechnung 
ermittelte Fehlerbereich für den Massestrom bestätigt werden. 
Messwerterfassung 
Die Erfassung der Daten erfolgt mit zwei separaten Systemen. Für die relativ langsame 
Temperaturmessung wird ein sogenannter Datenlogger (Typ Hydra) der Fa. Fluke mit Ab-
tastraten im Sekundenbereich (10 s) eingesetzt. Die schnellere Aufzeichnung der Druck- 
und Wegmessung erfolgt mit einem „Data Shuttle“ (Fa. Strawberry Tree) und der Software 
„DASYLab“ (Fa. Datalog).  Der Druck im Arbeitsraum, der Stelldruck für den Membran-
stellantrieb, die Schaltzeitpunkte der Ventile und der Weg werden gleichzeitig aufgezeich-
net. Aus der Abtastfrequenz von 500 Hz (Versuche mit Metallzylinder) bzw. 200 Hz (Ver-
suche mit Kunststoffzylinder) je Kanal ergeben sich bei einem Hub von 20 mm und einer 
Arbeitsfrequenz der Maschine von 0,5 Hz durchschnittlich 25 bzw. 10 Messwerte je Mil-
limeter Kolbenweg.  
Die Auflösung der in die Datenerfassungsgeräte integrierten Analog-Digital-Wandler be-
trägt 8 bzw. 12 bit, so dass kein zusätzlicher Digitalisierungsfehler zu berücksichtigen ist.  
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6 Versuchsdurchführung und Versuchsergebnisse 
6.1 Variante mit Metallzylinder 
Es werden die Durchführung und die Ergebnisse eines Versuches mit der in Abbildung 26 
dargestellten und im Abschnitt 5.2.1 beschriebenen Variante der Versuchsmaschine mit 
Metallzylinder vorgestellt. Die Ergebnisse einer ersten Variante mit metallischer 
Ausführung von Kolben und Zylinder sind in /29/ dokumentiert. 
6.1.1 Dichtheitsprüfung und Schadraum 
Leckströme können über die Kolbendichtungen oder die Ventile auftreten. Es wird die in 
Abbildung 32a dargestellte Dichtung Forseal eingesetzt. 
Durch die instationäre Druckmessung im Arbeitsraum bei geschlossenen Ventilen ist der 
Dichtheitsgrad dλ  (Gl. (40)) mit 0,99 bestimmt worden. Der Druckabfall wird sowohl 
statisch (0,34 bar/ s), hierfür wird der Kolben in einer der Totlagen fixiert, als auch 
dynamisch (0,2 bar/ s) gemessen. Hierzu wird der Kolben mittels des handbetätigten 
Magnetventils am Membranstellantrieb mehrfach zwischen den Endlagen bewegt und der 
Druckverlauf im Arbeitsraum gemessen. 
Bestimmung des Schadraumes 
Der Schadraum im Wärmeübertrager-Expander ergibt sich aus der Geometrie folgender 
Volumina (vgl. Abbildung 26, S. 56): 
— Spaltvolumen abhängig vom Minimalspalt a0 in der Kolbentotlage (UT) 
— Volumen im angeschlossenen Druck-Messumformer 
— Nuten (Einbauräume) für Kolbendichtringe (nicht ausgefüllter Raum) 
— Einlassventil und Zuleitung zum Zylinder 
— Auslassventil und Verbindung zum Arbeitsraum. 
Um ein Festfahren des Kolbens im Zylinder zu vermeiden und Fertigungstoleranzen zu 
berücksichtigen, wird ein Mindestabstand im Totpunkt s0 von ca. 1 mm (entsprechender 
Minimalspalt a0: ca. 0,1 mm) gewählt. Das sich daraus ergebende Volumen im Spalt 
zwischen Kolben und Zylinder (Spaltvolumen) von 1,2 cm3 hat einen Anteil von ca. 20 % 
am Schadraum (6,1 cm3). Der Schadraum ist experimentell durch eine Volumenstrom-
messung mit Hilfe des Gaszählers bestimmt worden. Hierfür ist der Arbeitsraum mehrfach 
gefüllt und entleert worden, nachdem der Kolben in der oberen Totlage arretiert wurde. 
Einen ebenso großen Anteil am Schadraum von ca. 20 % weisen die nicht durch die 
Kolbendichtungen ausgefüllten Einbauräume (vgl. Abbildung 32) auf. 




Abbildung 33 zeigt einen Abkühlverlauf der Versuchsmaschine mit Metallzylinder und 
den Beginn der sich anschließenden Erwärmungsphase, nach Abschalten der Maschine.  































Abbildung 33 Abkühlverlauf am Wärmeübertrager-Expander mit Metallzylinder 
Aufgrund der großen thermischen Masse von Kolben und Zylinder erfolgt erst nach ca. 
85 Minuten eine Annäherung an einen stationären Zustand. Die Temperatur, die unmittel-
bar nach dem Auslassventil gemessen wird, schwankt zwischen 5 und 7,7 °C. Der Gas-
massestrom (0,04 g/ s), welcher den Zylinder-Wärmeübertrager durchströmt, erwärmt sich 
um 5 K (7,3 → 12,3 °C). Das durch den Kolben-Wärmeübertrager strömende Nieder-
druckgas wird um ca. 7 K erwärmt und verlässt den Wärmeübertrager-Expander über die 
Kolbenstange mit ca. 16,4 °C. Dabei wird angenommen, dass sich der Massestrom gleich-
mäßig auf beide Wärmeübertrager aufteilt. Somit stehen für die Kühlung des Gases im 
Arbeitsraum nur ca. 0,2 W bzw. 0,3 W zur Verfügung. 
Die in der Nähe des Gehäuses gemessene Temperatur T6 deutet auf einen Temperatur-
gradienten im Pufferraum am kalten Ende hin.  
Der in Abbildung 33 gezeigte Temperaturverlauf in der Erwärmungsphase lässt eine über-
schlägige Bestimmung der über die Umhausung einfallenden Wärme zu. Über den unteren, 
kalten Teil (Kaltteil und unterer Abschnitt des Gehäuses) fließt ein Wärmestrom von 0,2-
0,3 W, die Wärmeverluste über das Gehäuse und über Zylinderkopf und Kolbenstange 
betragen 1,1-1,5 W. 
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6.1.2.2 Druckverläufe  
Abbildung 34 zeigt das zum Abkühlverlauf (Abbildung 33) zugehörige Indikator-
diagramm. Die Werte für Einlassdruck, Frequenz, Hub, Massestrom, Expansionsarbeit und 
–leistung sowie der Schadraum, das Hubvolumen und das Schadraumverhältnis können 



































14,1 bar; 0,49 Hz; 16,8 mm 
Hub 0,08 g/ s; 17,3 J; 8,4 W
 V0 =   6,1 cm
3
 Vh = 20,3 cm
3
 ε0  =   0,30
 P = 8,8 W







Abbildung 34 Indikatordiagramm der Versuchsmaschine (Metallvariante) 
Auf der Grundlage des eingezeichneten Vergleichsprozesses einer vollkommenen 
Maschine mit gleichem Ausdehnungsgrad (vgl. 4.4.1) kann ein isothermer Innenwirkungs-
grad iη  von 0,96 angegeben werden. 
Es ist das  Auspuffen (3-4) des unvollständig entspannten Gases von ca. 5 bar bis auf 
Atmosphärendruck zu erkennen. Eine höhere Rückverdichtung (5-6) des entspannten 
Gases ist mit dieser Versuchsmaschine nicht möglich.  
Zum Vergleich sind in Abbildung 34 und Abbildung 35 der isotherme und der isentrope 
Zustandsverlauf für die Expansion eingetragen. Besonders die doppelt logarithmische Dar-
stellung in Abbildung 35 macht deutlich, dass der Beginn der Expansion adiabat, d.h. ohne 
Wärmezufuhr zum Arbeitsgas erfolgt. Offensichtlich muss sich erst eine ausreichende 
Temperaturdifferenz einstellen, damit im weiteren Verlauf der Expansion so viel Wärme 
zugeführt werden kann, dass eine  Annäherung an die Isotherme erfolgt.  
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Volumen [cm3]  
Abbildung 35 Indikatordiagramm (doppelt logarithmisch) für die Versuchsmaschine 





pplnn =  
(85)
beträgt in diesem Fall 1,1. 
Aufgrund einer gewissen Nachgiebigkeit auf der Abtriebsseite (Membranstellantrieb) füh-
ren das Öffnen des Einlassventils (6) und das Einpuffen (6-1) des Hochdruckgases zu einer 
schnellen Hubänderung (vgl. auch Abbildung 36) und einer entsprechenden Volumenver-
größerung. Damit ist der verzögerte Druckanstieg in der kurzen Füllungsphase (1-2) erklär-
bar. In Abbildung 36 sind der Druck im Arbeitsraum, der auf die Membran des Stellan-
triebs wirkende Druck (Hilfsdruck) und der Kolbenweg als Funktion der Zeit dargestellt.  





























 pe:    14 bar 
 f:       0,5 Hz 
 Hub: 16,8 mm
 m:     0,08 g/ s 
 Wind: 17,3 J
 Pind:    8,4 W
Schaltzeiten 
  Einlassventil
   Auslassventil
.
 
Abbildung 36 Druck- und Weg-Zeit-Diagramm der Versuchsmaschine (Metallvariante) 
Zusätzlich sind die Schaltzeiten der Magnetventilspulen dargestellt. Durch das verstärkte 
Signal der ersten Lichtschranke (in UT startend) angesteuert, öffnen gleichzeitig die Ein-
lassventile am Wärmeübertrager-Expander und am Membranstellantrieb. Nach dem Pas-
sieren der zweiten Lichtschranke wird das Einlassventil am Wärmeübertrager-Expander 
geschlossen. Nahe des oberen Totpunkts wird über die dritte Lichtschranke das Ventil am 
Stellantrieb geschlossen und das Auslassventil am Wärmeübertrager-Expander geöffnet. Je 
nach Einstellung für die Rückverdichtung wird durch die vierte Lichtschranke vor dem 
Erreichen des unteren Totpunkts das Auslassventil geschlossen. Die Verzögerung zwi-
schen dem gemessenen und dargestellten Spannungsanstieg in den Spulen und der tatsäch-
lichen Betätigung des Ventils kann beim Öffnen vernachlässigt werden. Beim Schließen 
sind bis zu 40 ms Verzögerung zu berücksichtigen. 
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6.1.3 Bestimmung und Bewertung der Längswärmeleitung 
In der Tabelle 11 sind die Angaben zur Maschine zusammengestellt (vgl. auch Tabelle 7), 
die zur Bestimmung der Längswärmeleitung benötigt werden. 
Tabelle 11 Werte zur Bestimmung der Längswärmeleitung in der Versuchsmaschine 
Zylinder-Wärmeübertrager Kolben-Wärmeübertrager








Wand Kernrohr Gesamt Wand Wand  
Wλ  15 64 0,15 W/m K 
l′  101 101 101 mm 






=  161 217 92 40 6177 K/ W 
λQ&  0,1 0,07 0,17 0,40 0,00 W 
 
Die äquivalente Querschnittsfläche WA , die für die Wärmeleitung in der Wand maßgebend 
ist, wird eingeführt, da zum einen durch die konische Form der Wandquerschnitt über der 
Länge nicht konstant ist und zum anderen durch Nuten in der Zylinderwand die bestim-
mende Wandfläche reduziert wird. Für den Versuch (vgl. 6.1.2) ergibt sich somit ein 
resultierender Wärmestrom infolge Längswärmeleitung von ca. 0,6 W. Da das Gehäuse aus  
Kunststoff (PMMA) eine niedrige Wärmeleitfähigkeit ( Km/W19,0W =λ ) aufweist, kann 
die Längsleitung im Gehäuse vernachlässigt werden. 
Der Massestrom auf der Niederdruckseite beträgt 0,04 g/ s je Wärmeübertrager. Das Stick-
stoffgas in den Niederdruckkanälen der Versuchsmaschine weist eine spezifische Wärme-
kapazität bei konstantem Druck von 1,04 kJ/ kg K auf.  
Mit Hilfe des Wärmeleitwiderstands λR  aus Tabelle 11 kann gemäß Gleichung (86) der 









Die Werte für den Wärmeübergang können unter Verwendung von Abschnitt 4.5 ange-
geben werden (Tabelle 12). 
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Tabelle 12 Wärmeübergangsgrößen für die Versuchsmaschine (Metallvariante) 









sα , )a(mα  117 95 (950..50) 106  W/ m2 K 
AWü 0,0438 0,0106 0,0106 0,0889  m2 
Wü)]a(m;s[ A⋅α  5,1 1,0 1,0 9,4  W/ K 
Ak ⋅  0,83 0,90  W/ K 
NTU 20 22 21 
Λ  0,26 0,60 0,43 






Die Berechnung des scheinbaren Wärmeübergangskoeffizienten sα  (Gl. (69)) für die Nie-
derdruckseite kann dem Abschnitt 4.5.1 entnommen werden. Für den Arbeitsraum wird ein 
über den Hub (16,8 mm) gemittelter Wärmeübergangskoeffizient )a(mα  (Gl. (75)) in 4.5.2) 
verwendet. Mit Hilfe des in Gleichung (79) definierten ( Ak ⋅ )-Wertes kann ein  NTU-
Wert bestimmt werden, der sich auf den Kapazitätsstrom des Niederdruckgases bezieht. 
Benutzt man den Λ - und den NTU-Wert als Parameter, kann unter der Annahme ausge-
glichener Kapazitätsströme, die thermische Ineffektivität i berechnet werden (Gl. (82) in 
4.5.3). Anhand des in Tabelle 12 ausgewiesenen Vergleichswertes iideal für einen Wärme-
übertrager ohne Längswärmeleitung wird die Verschlechterung des Wärmeübergangs 
deutlich. 
Aus der mit Hilfe der Kroeger-Korrelation (Gl. (82) in 4.5.3) berechneten Ineffektivität 
können nicht ohne weiteres quantitative Rückschlüsse auf die Verhältnisse im Wärmeüber-
trager-Expander gezogen werden. Denn bedingt durch den Arbeitszyklus der Expansions-
maschine, wird der Arbeitsraum nicht kontinuierlich durchströmt, und das mittlere Kapa-
zitätsstromverhältnis wird verschieden von eins sein. 
Zusätzlich ist zu beachten, dass die Temperatur am kalten Ende des Arbeitsraumes aus der 
Austrittstemperatur T2 (vgl. Abbildung 33) nur näherungsweise bestimmt werden kann. 
Somit bleibt eine Unsicherheit bei der Bestimmung der maximal möglichen Temperatur-
änderung maxTΔ . Die am kalten Ende gemessenen Temperaturen (T2, T6, T7) deuten dar-
auf hin, dass im unteren Teil der Versuchsmaschine der Niederdruckstrom wärmer als der 
Hochdruckstrom bzw. als die Kolben- und Zylinderwand ist. Somit wird nur ein Teil der 
Wärmeübertragungsfläche tatsächlich für die Abkühlung des Hochdruckgases im Arbeits-
raum genutzt. 
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6.1.4 Auswertung 
In dem betrachteten Versuch wurde bei einem Massestrom von 0,08 g/ s mit einer indi-
zierten Expansionsleistung von 8,4 W eine Abkühlung des Stickstoffgases von 22 °C auf 
ca. 7 °C erreicht. Verschiedene Verlustwärmeströme mindern die effektiv für die Abküh-
lung des Gases zur Verfügung stehende Expansionsleistung: 
— Reibungswärme an den beiden Kolbendichtungen: 2...2,5 W  
— Wärmeeinfall aus der Umgebung (vgl. 6.1.2.1): 1,3..1,8 W 
— Wärmeeintrag über das Auslassventil (Spule): ca. 0,8 W 
 Summe: 4,1...5,1 W 
— Wärmestrom infolge Längswärmeleitung (vgl. 6.1.3): ca. 0,6 W 
 
Damit ergibt sich, dass 50...40 % der indizierten Expansionsleistung effektiv für die Ab-
kühlung des Arbeitsgases wirksam werden. 
Aus dem Indikatordiagramm (Abbildung 34 und Abbildung 35) wird deutlich, dass infolge 
der Wärmeübertragung zwischen den Wänden und dem Gas im Arbeitsraum der Expan-
sionsvorgang in einem weiten Bereich nahezu isotherm verläuft. 
Die Bestimmung und Bewertung der Längswärmeleitungsgrößen zeigt, dass der axiale 
Wärmestrom in den Wänden zu einer Verschlechterung des Wärmeübergangs führt.  
Um den Einfluss der Längswärmeleitung zu verringern, wird ein Materialwechsel für den 
Zylinder erwogen. Ein Zylinder-Wärmeübertrager aus dem Kunststoff PVC (vgl. Tabelle 
11) mit einer Wandstärke und Rippendicke von 1 mm weist bei sonst gleicher Geometrie 
eine Wärmeübertragungsfläche AWü von 0,063 m2 auf. Aufgrund des niedrigen Rippen-
wirkungsgrades (0,13) beträgt der Wärmeübergangskoeffizient sα  nur noch 26 W/ m
2 K. 
Jedoch ist bei gleichem Massestrom aufgrund des reduzierten Λ -Wertes (0,004) mit dem 
NTU-Wert von 11 eine thermische Ineffektivität von 0,009 ( 0,008iideal = ) erreichbar. Da-
mit wären im Mittel für Kolben und Zylinder (vgl. Tabelle 12) ein NTU-Wert von 15 und 
eine niedrigere Ineffektivität von 0,15 möglich. Gleichzeitig ließe sich der Wärmestrom 
infolge Längswärmeleitung deutlich verringern (vgl. Tabelle 11). 
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6.2 Variante mit Kunststoffzylinder 
6.2.1 Änderungen an der Konstruktion und am Versuchsaufbau 
Um den Einfluss der Längswärmeleitung zu verringern, wurde der Zylinder aus Metall 
(Rotguss) durch einen aus Kunststoff (PVC) ersetzt. Aufgrund von Fertigungs-
schwierigkeiten musste dabei allerdings auf seine Funktion als Wärmeübertrager verzichtet 
werden (vgl. Abbildung 27). 
Anstelle der Forseal-Dichtung (Abbildung 32a) wurde die Kombination aus Zylinder-
dichtung KI 350 für das kalte Ende (Abbildung 32b) und Kolbendichtung Tesko 300 
(Abbildung 32c) für das warme Ende gewählt. Dadurch hat sich der Dichtheitsgrad von 
0,99 auf 0,98 minimal verschlechtert, die Reibungskraft hat etwas (20-25 %) zugenommen 
(vgl. 6.1.4 bzw. 6.2.4), aber der Schadraum konnte von 0,3 auf 0,17 verringert werden. 
Um die Probleme am Auslassventil zu beheben, wurde eine Magnetventilspule größerer 
Leistung eingesetzt. Dafür mussten das Übergangsstück zwischen der Spule und dem 
Ventilsitz sowie das Verbindungsstück zwischen dem Ventilkegel und dem Eisenkern neu 
konstruiert werden. Aufgrund der größeren Anzugskraft der Spule konnte eine stärkere 
Feder für ein sicheres Schließen des Ventils eingesetzt werden. Damit werden eine höhere 
Rückverdichtung und das Öffnen bei einem höheren Enddruck der Expansion möglich. 
Der Abschlussdeckel am kalten Ende (Kaltteil) wurde zur besseren thermischen Isolation 
ebenfalls aus PVC gefertigt.   
Sowohl vor dem Einlass des Membranstellantriebes als auch am Kaltteil (erweiterter 
Pufferraum) der Versuchsmaschine wurden zusätzliche Pufferräume (Speicherbehälter) 
angeordnet.  
Abbildung 27, S. 58 zeigt die Versuchsmaschine mit Kunststoffzylinder in einer Schnitt-
darstellung. 
6 Versuchsdurchführung und Versuchsergebnisse 75 
 
6.2.2 Auswertung der Versuchsergebnisse 
6.2.2.1 Abkühlverlauf 
Es wurden zahlreiche Versuche mit Variation der Drücke, der Hubfrequenz und des Mas-
sestroms durchgeführt. Beispielhaft werden die Ergebnisse eines Versuches mit einer ver-
gleichsweise tiefen Temperatur am Auslassventil vorgestellt. Abbildung 37 zeigt die Ab-
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Abbildung 37 Abkühlverlauf für die Versuchsmaschine mit Kunststoffzylinder 
Nach etwa 55 Minuten stellt sich ein stationärer Zustand ein. Die Temperatur am Auslass-
ventil T2 schwankt zwischen –8 und –11 °C. Im Pufferraum zwischen der Unterkante von 
Kolben und Zylinder und dem Kaltteil befinden sich Thermoelemente (TE) in unterschied-
lichem Abstand. Ihr Abstand zur Durchführung im Kaltteil beträgt 50 mm (T11) und 100 
mm (T15). Da sich das Thermoelement T11 im Zentrum des Pufferraums unterhalb des 
Kolbens befindet, wird der dort gemessene Wert als  Eintrittstemperatur in den Kolben-
Wärmeübertrager gewertet. Der gesamte Massestrom (0,17 g/ s) durchströmt den Kolben-
Wärmeübertrager und erwärmt sich dabei um 6-7 K. 
Die Temperaturen am PVC-Zylinder, gemessen im Spalt zwischen Gehäuse und Zylinder-
wand, betragen am warmen Ende 12...13 °C und am kalten Ende ca. 2 °C. Die Eintritts-
temperatur des Hochdruckgases, gemessen am T-Stück der Druckmessung, schwankt 
zwischen 17 und 19 °C.  
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Aus dem Temperaturverlauf zu Beginn der Erwärmungsphase lassen sich in Näherung die 
einfallenden Wärmeströme bestimmen. Der über das Gehäuse eindringende Anteil beträgt 
etwa 2,5 W, über das Kaltteil fließt ein Wärmestrom von ca. 1,3 W. Mit Hilfe der mittleren 
Temperaturdifferenz zwischen Umgebung und Umhausung können daraus mittlere Wär-
medurchgangswiderstände berechnet werden: 5 K/ W für das Gehäuse und 25 K/ W für das 
kalte Ende. 
6.2.2.2 Druckverläufe 
Die eingestellten Werte für Einlassdruck, Frequenz, Hub, Massestrom, Expansionsarbeit 
und –leistung sowie der Schadraum, das Hubvolumen und das Schadraumverhältnis sind 
im Indikatordiagramm (Abbildung 38) ersichtlich. Es wurde 67 Minuten nach Versuchs-























Reihe1 V0 =   3,4 cm
3
 Vh = 20,2 cm
3
 ε0  =   0,17 P  = 17,1 W
ηi  =  0,81
 pe:    19 bar 
 f:       0,60 Hz 
 Hub: 16,7 mm
 m:      0,17 g/ s 
 Wind:  23,0 J




Abbildung 38 Indikatordiagramm der Versuchsmaschine (Kunststoffzylinder) 
Auf der Grundlage des eingezeichneten Vergleichsprozesses einer vollkommenen 
Maschine mit gleichem Ausdehnungsgrad (vgl. 4.4.1) kann ein isothermer Innenwirkungs-
grad von 0,81 angegeben werden. 
Die Drosselverluste von fast 2 bar in der Füllungsphase sind auf die doppelt so hohe Kol-
bengeschwindigkeit und auf unzureichend dimensionierte Einlassquerschnitte zurückzu-
führen. Der Druckverlauf in der Ausströmphase (Auspuffen und –schieben) macht deut-
lich, dass durch einen so hohen Druck am Ende der unvollständigen Expansion in den 
Auslassquerschnitten die Schallgeschwindigkeit erreicht wird. Die damit verbundenen 
Druckverluste führen zu einem Arbeitsverlust. Durch einen Vorauslass könnte dieser Ver-
lustanteil vermindert werden. 
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Zum Vergleich sind in Abbildung 38 der isotherme und der isentrope Zustandsverlauf für 
die Expansion eingetragen. Der Expansionsverlauf deutet darauf hin, dass der Beginn der 
Expansion adiabat erfolgt. Im weiteren Verlauf der Expansion wird dann so viel Wärme 
zugeführt, dass eine Annäherung an die Isotherme erfolgt. Der mittlere Polytropen-
exponent nm der Expansion beträgt 1,11. Den Einfluss des Wärmeübergangs zwischen 
Wand und Gas sowie die Steuerpunkte erkennt man deutlicher in einem p,V-Diagramm 
mit logarithmischem Maßstab (Abbildung 39).  






















Volumen [cm3]  
Abbildung 39 Indikatordiagramm (doppelt logarithmisch) für die Versuchsmaschine 
Die Rückverdichtung verläuft nahezu isotherm, der mittlere Polytropenexponent beträgt 
1,06. 
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Die unterschiedliche Druckbelastung des Kolbens während der einzelnen Arbeitsphasen 
und die Charakteristik des Membranstellantriebes führen zu einer diskontinuierlichen Kol-
benbewegung. In Abbildung 40 sind die unsymmetrischen Verhältnisse für Hin- und 
Rückweg zu erkennen. Die 80 % längere Zeit für den Rückweg ist eine mögliche Ursache 














































 pe:    19 bar 
 f:       0,60 Hz 
 Hub: 16,7 mm
 m:      0,17 g/ s 
 Wind:  23,0 J
 Pind:   13,9 W
.
 
Abbildung 40 Druck- und Weg-Zeit-Diagramm für zwei Zyklen (T = 1,67 s) 
Zusätzlich ist die Spannung der Magnetventilspulen aufgetragen, aus deren Verlauf die 
Schaltzeitpunkte deutlich werden. Aus dem Spannungssprung beim Schließen der Ventile 
und dem Druckverlauf kann geschlussfolgert werden, dass die Ventilstange mit dem Kegel 
erst etwas zurückfedert, bevor das Ventil sicher geschlossen wird.  
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6.2.3 Bestimmung und Bewertung der Längswärmeleitung 
In Tabelle 13 sind die relevanten Angaben zur Versuchsmaschine mit Kunststoffzylinder 
(vgl. Abbildung 27) zusammengestellt. 
Tabelle 13 Werte zur Bestimmung der Längswärmeleitung  
Zylinder Gehäuse Kolben-Wärmeübertrager









Wand Kernrohr Gesamt Wand    
λ  15 0,15 0,19 W/m K 
l′  101 101 101 mm 






=  161 217 92 903 537 K/ W 
λQ&  0,18 0,13 0,31 0,00 0,00 W 
 
Für den Versuch ergibt sich mit der Temperaturdifferenz zwischen dem warmen und dem 
kalten Ende von ca. 29 K ein resultierender Wärmestrom infolge Längsleitung von ca. 
0,3 W. Dabei kann der axiale Wärmestrom im Gehäuse und im Zylinder vernachlässigt 
werden. 
Der mittlere Massestrom beträgt 0,17 g/ s. Das Stickstoffgas auf der Niederdruckseite 
weist eine spezifische Wärmekapazität (cp) von 1,05 kJ/ kg K auf. Tabelle 14 zeigt die 
Kenngrößen für die Wärmeübertragung unter Berücksichtigung der Längswärmeleitung. 
Tabelle 14 Wärmeübergangsgrößen für die Versuchsmaschine (Kunststoffzylinder) 
Kkg/kJ05,1cms/g17,0m ND,pHDND === &&  
 Kolben Niederdruck 
Arbeitsraum 
Hochdruck  
sα , mα  220 95 (950..50) W/ m2 K 
AWü 0,0438 0,0106 m2 
Wüs A⋅α  9,6 1,0 W/ K 
Ak ⋅  0,91 W/ K 
NTU 5,2 





Die Berechnung der Wärmeübergangsgrößen (Tabelle 14) kann allgemein anhand der Aus-
führungen im Abschnitt 4.5 nachvollzogen werden, spezielle Erläuterungen finden sich im 
Abschnitt 6.1.3. 
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Vergleicht man die Kennwerte (Tabelle 14) mit denen der Metallvariante (Tabelle 12), so 
erkennt man, dass durch den etwa doppelt so großen Massestrom und durch den Einsatz 
von Kunststoff der Einfluss der Längswärmeleitung auf den Wärmeübergang verringert 
werden konnte. Da gleichzeitig aber auf den Zylinder als rekuperativen Wärmeübertrager 
verzichtet werden musste, verschlechterte sich der Wärmeübergang: der NTU-Wert redu-
ziert sich auf 5,2. Daraus ergibt sich, wieder mit der Annahme ausgeglichener Kapazitäts-
ströme, dass für diese Konstellation keine Verbesserung der thermischen Ineffektivität i 
erreicht wurde. 
Trotzdem konnte bei einem Versuch mit ähnlichem Massedurchsatz (0,09 g/ s) wie für die 
Metallvariante und ähnlichen Kenndaten12 eine höhere Abkühlgeschwindigkeit und eine 
niedrigere Endtemperatur T2 (ca. 3 °C) registriert werden. Dieser Versuch musste auf-
grund von Problemen am Auslassventil abgebrochen werden. Der Vergleich der mittleren 
Kennwerte der Metallvariante (vgl. Tabelle 12) mit denen der Kunststoffvariante für diesen 
Versuch (Tabelle 15) zeigt, dass das Versuchsergebnis tendenziell mit der Theorie überein-
stimmt.  







kJ/ kg K 
NTU Λ  i iideal 
Metall 0,08 1,04 21 0,43 0,25 0,05 
Kunststoff 0,09 1,05 9,3 0,11 0,17 0,10 
 
Somit wird deutlich, dass qualitative Schlussfolgerungen für den Wärmeübertrager-Expan-
der aus dem Wärmeübertragermodell mit Längswärmeleitung gezogen werden können.  
Da die am Kaltteil gemessenen Temperaturen (T2, T11, T15) jedoch zeigen, dass der Nie-
derdruckstrom aufgrund der Verlustwärmeströme am kalten Ende wärmer als das Arbeits-
gas (Hochdruckstrom) bzw. als die Kolben- und Zylinderwand ist, kann geschlussfolgert 
werden, dass nur ein  Teil der Wärmeübertragungsfläche tatsächlich für die Abkühlung des 
Gases im Arbeitsraum genutzt wird. Damit fehlt die Grundlage für die Bestimmung der 
relevanten Größen. Das einfache Modell „Gegenstrom-Wärmeübertrager“ kann somit 
keine quantitativen Aussagen liefern. Ein Temperatur-Flächen-Diagramm (Abbildung 47), 
welches diesen Sachverhalt veranschaulicht und die Versuchsergebnisse mit Resultaten des 
Wärmeübertrager-Programms vergleicht, wird im Abschnitt 8.1.3 diskutiert.  
                                                 
12 pe = 15,1 bar; 0,54 Hz; 16,4 mm Hub; 0,09 g/ s; Wind = 16,4 J; Pind = 8,8 W 
6 Versuchsdurchführung und Versuchsergebnisse 81 
 
6.2.4 Auswertung 
Bei dem Versuch mit dem Kunststoffzylinder ist mit einem Massestrom von 0,17 g/ s und 
einer indizierten Expansionsleistung von 13,9 W eine Abkühlung des Stickstoffgases von 
19 °C auf ca. -8 °C erreicht worden.  
Die Verlustwärmeströme können wie folgt abgeschätzt werden: 
— Reibungswärme an den beiden Kolbendichtungen: 3...3,6 W  
— Wärmeeinfall über das Gehäuse (vgl. 6.2.2): 2,5...3 W 
— Wärmeeinfall über Zylinderkopf und Kolbenstange: 1,5...2 W 
— Wärmeeinfall über das Kaltteil (vgl. 6.2.2): 1,3..1,6 W 
— Wärmeeintrag über das Auslassventil (Spule): 0,5..0,7 W 
—  Enthalpiestromdifferenz am warmen Ende:     2,4 W 
 Summe: 11,2..13,3 W 
 
Vergleicht man die Summe mit der indizierten Expansionsleistung von 13,9 W, stellt man 
fest, dass die Energiebilanz eine Unsicherheit von 2,7-0,6 W aufweist. Diese Abweichung 
lässt auf weitere Irreversibilitäten schließen, die sich nicht näher quantifizieren lassen.  
Interpretiert man den Wärmeeinfall über das Kaltteil (1,6 W) und den Wärmestrom infolge 
Längswärmeleitung (0,3 W) als Kälteleistung (1,9 W) und berücksichtigt die Enthal-
piestromdifferenz am warmen Ende (2,4 W), so ergäbe sich mit Hilfe der Energiebilanz 
(Gl. (28)) eine effektive Expansionsleistung von nur 4,3 W. Die Verluste (Wärmeeinfall 
über die Umhausung, Reibungswärme der Dichtungen) würden demzufolge 9,6 W betra-
gen. Da sich aber die Verlustwärmeströme nicht klar gegeneinander abgrenzen lassen, wird 
versucht, mit Hilfe der Simulation einen Teil der Verluste zu berücksichtigen und ein 
klareres Bild von den Vorgängen in der Versuchsmaschine zu gewinnen (vgl. 8.1.3). 
7 Möglichkeiten zur Verringerung der Längswärmeleitung 82 
 
7 Möglichkeiten zur Verringerung der Längswärmeleitung 
7.1 Verringerung der Wärmeleitfähigkeit 
7.1.1 Partielles Legieren  
Die Wärmeleitfähigkeit vieler Werkstoffe ist stark von ihrem Reinheitsgrad abhängig. 
Durch partielles Legieren sollen in einem gut wärmeleitenden Werkstoff gezielt Bereiche 
schlechter Wärmeleitfähigkeit geschaffen werden. In Zusammenarbeit mit dem metallogra-
fischen Labor der TU Dresden sind Werkstoffpaarungen diskutiert und Untersuchungen an 
einer Kupferprobe mit Zinnauftrag vorgenommen worden. Vergleicht man die Wärmeleit-
fähigkeit reinen Kupfers (380-400 W/ m K bei 300 K) mit der von Zinnbronze (10 % Zinn-
anteil: 60-70 W/ m K bei 300 K), so erscheint eine Verringerung der Wärmeleitfähigkeit 
um den Faktor 5-6 möglich. 
Für die Untersuchungen sind Nuten in der Kupferprobe verzinnt worden. Die Probe wurde 
anschließend im Vakuumofen einer Temperaturbehandlung unterzogen. Die Ergebnisse 
des Diffusionsprozesses sind mit Hilfe metallografischer Schliffe ausgewertet worden (vgl. 
Abbildung 41).  
  
a) Nut mit Zinnauftrag b) Nut ohne Zinn 
Abbildung 41 Schliffbilder der Werkstoffproben unter dem Mikroskop 
Die maximale Eindringtiefe des Zinns beträgt ca. 0,1 mm für die gewählten Parameter. 
Somit wäre nur bei beidseitiger Einbringung des Zinns eine Durchdringung des unberipp-
ten Wandabschnitts gegeben. Zusätzlich sind Diffusionsbarrieren vorzusehen, um die be-
rippten Wandabschnitte nicht zu beeinträchtigen. Aufgrund der aufwändigen Fertigungs-
technologie kommt dieses Verfahren für eine deutliche Reduktion der Wärmeleitfähigkeit 
in Längsrichtung nicht in Frage. 
0,55 
ca. 0,1 
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7.1.2 Werkstoffverbund mit Materialien geringer Wärmeleitfähigkeit 
Durch die Anordnung von Materialien unterschiedlicher Wärmeleitfähigkeit in einem 
Werkstoffverbund kann eine Anisotropie der Wärmeleitfähigkeit erreicht werden. 
Prinzipiell wird zwischen einem axialen und einem radialen Werkstoffverbund 







a) axialer Werkstoffverbund b) radialer Werkstoffverbund  
Abbildung 42 Axialer und radialer Werkstoffverbund 
Der axiale Werkstoffverbund (Abbildung 42a) bzw. ein Axialmehrschichtverbund gestattet 
das Einbringen eines metallischen „Isolators“ als Zwischenmaterial. Durch legierungstech-
nische Maßnahmen und durch die Einlagerung keramischer Partikel kann die Wärmeleit-
fähigkeit des Zwischenmaterials mindestens bis auf 6 W/ m K abgesenkt werden. Hierbei 
sind Grenzflächeneffekte zwischen den Schichten, die zu einer weiteren Absenkung der 
axialen Wärmeleitung und zur Erhöhung der Festigkeit führen können, noch nicht berück-
sichtigt /12/. 
Die resultierende axiale Wärmeleitfähigkeit ergibt sich durch die Reihenschaltung thermi-


























δδλ   
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W6Zw,W =λ  
(87)
Wird das Verhältnis der Rippendicke zum Rippenabstand wie für die Grundvariante mit 
1:2 gewählt, ergibt sich mit mittleren Wärmeleitfähigkeiten für Kupfer13 (421 W/ m K) 
und Aluminium14 (211 W/ m K) als Rippenwerkstoffe eine axiale Wärmeleitfähigkeit 
ax,Wλ  von 9 W/ m K. Die Wärmeleitung in radialer Richtung und damit der 
Wärmeübergang zwischen dem Arbeits- und dem Niederdruckgas bleiben durch diese 
Anordnung weitestgehend unbeeinflusst. 
 
                                                 
13 sauerstofffreies Kupfer (O.F.H.C.) mit hoher Reinheit (99,95 %) im Temperaturbereich 60-300 K nach /19/ 
14 Aluminium hoher Reinheit (99 %) im Temperaturbereich 60-300 K nach /19/ 
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Als Nachteile des Axialmehrschichtverbundes sind zu nennen:  
— Endbearbeitung der Kolben- und Zylinderoberfläche sind erschwert 
— aufgrund geringerer Festigkeit und unterschiedlicher thermischer Ausdehnung sind 
erhöhte Spannungen im Schichtverbund zu erwarten 
— Werkstoffe und Fertigungstechnologie müssen entwickelt werden. 
 
Der radiale Werkstoffverbund (Abbildung 42b) kann durch verschiedene Fügeverfahren, 
wie sie für das Aufbringen von Rippen an Wärmeübertragerflächen bekannt sind, herge-
stellt werden. Die Kolben- und Zylinderwand ist durchgehend und kann damit gut mecha-
nisch bearbeitet werden.  
Die Längswärmeleitung wird durch die (axiale) Wärmeleitfähigkeit des Wandmaterials 
bestimmt. Da dieses eine hohe Festigkeit, eine ausreichende Kerbschlagzähigkeit auch bei 
tiefen Temperaturen und eine niedrige Wärmeleitfähigkeit aufweisen soll, kommen nur 
austenitische Stähle, z.B. 1.4429, mit einer mittleren Wärmeleitfähigkeit von ca. 12 W/ 
m K in Frage. Der radiale Wärmefluss wird durch den zusätzlichen Wärmeleitwiderstand 
(mittlerer Wert für die Grundvariante: 1,8 mK/ W) bei einer Wandstärke von 0,2 mm nur 
gering beeinflusst. 
7.2 Verringerung der Wandstärke 
7.2.1 Berechnung der minimalen Wandstärke mittels FEM 
Die erste Festigkeitsauslegung für die druckbeanspruchten Zylinder- und Kolbenwände 
bezog sich auf die Belastung eines glatten zylindrischen Rohres unter Innendruck. Die 
Verstärkungsfunktion der Rippen wurde in dieser ersten Auslegung nicht berücksichtigt.  
Eine minimal mögliche Wandstärke spielt sowohl für die Längswärmeleitung als auch für 
das Abkühlverhalten des Wärmeübertrager-Expanders eine wichtige Rolle. Daher wird 
eine ähnliche Geometrie mit Hilfe der Finite-Element-Methode (FEM) untersucht. In An-
lehnung an die Versuchsmaschine und mit Bezug zur Neon-Tieftemperaturvariante werden 
die Abmaße und die Druckbelastung festgelegt (Tabelle 16 und Abbildung 43). 
Tabelle 16 Abmaße und Druckbelastung für das FEM-Modell 
a) Geometriedaten für das FEM-Modell b) Druckbelastung für das FEM-Modell 
Rippendicke 0,5 mm  Innendruck (Hochdruck) 200  bar 
Rippenlänge 4 mm  Außendruck (Niederdruck) 20 bar 
Rippenabstand 1 mm  Umgebungsdruck )10≈  bar 
Durchmesser, oben 20 mm  1) Hochvakuum
Durchmesser, unten 10 mm     
Gesamtlänge 200 mm     
  
7 Möglichkeiten zur Verringerung der Längswärmeleitung 85 
 
Um den Aufwand für die Generierung des Rechennetzes in Grenzen zu halten, sind die 
Niederdruckkanäle im Modell symmetrisch angeordnet. Die spiralförmigen Rippen des 















Abbildung 43 FEM-Geometriemodell vom Zylinder des Wärmeübertrager-Expanders 
Die konische Form von Kolben und Zylinder wird exemplarisch durch zwei Durchmesser 
berücksichtigt. Der große Durchmesser steht für das obere warme Ende und der kleinere 
für das untere kalte Ende des Zylinders. Die sich durch diese vereinfachenden Annahmen 
ergebenden Abweichungen sind angesichts weiterer offener Auslegungsparameter von 
untergeordneter Bedeutung. 
Das in Abbildung 43 dargestellte geometrische Modell ist im FEM-Programm NASTRAN 
/63/, /25/ dreidimensional abgebildet worden. Mit Hilfe des Programms werden die lokalen 
mechanischen Spannungen und die Dehnung bzw. Verschiebung der Elemente berechnet. 
Aus den lokalen Spannungen wird mit Hilfe der von Mises-Hypothese die Vergleichsspan-
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Abbildung 44 zeigt die Verteilung der Vergleichsspannung im Längsschnitt mit der Rand-
bedingung, dass der Rippenfuß des ersten Elements (rechts im Bild) fixiert ist, d.h. keine 




























Output Set: ripp .5x4x1(.1/.132) r=5
Deformed(0.0187): Total Translation
Contour: Axisym Von Mises Stress  
Abbildung 44 Spannungsverteilung im Längsschnitt (Durchmesser d = 10 mm)
Die höchste Spannung (198 MPa) tritt an der Innenwand des Zylinders auf. Allerdings ist 
das Netz nicht feinmaschig genug, um die Kerbwirkung am Rippenfuß wiedergeben zu 
können. Diese Spannungsüberhöhung lässt sich vermeiden, wenn der Übergang mit einem 
entsprechenden Radius ausgeführt wird. Dies dürfte in der Praxis bereits durch die Form 
des Drehstahls gegeben sein. Die äußere Wand und die Rippen sind nur schwach belastet.  
Abbildung 45 stellt die Ergebnisse der Berechnungen zusammen. Die jeweils maximale 



































d = 20 mm
d = 10 mm
δW,a = 0,5 mm
δW,a = 0,5 mm
δW,a = 0,1 mm
δW,a = 0,5 mm
δW,a = 0,2 mm
 
Abbildung 45 Maximale Vergleichsspannung als Funktion der Zylinderwandstärke
mm1,0a,W =δ  
mm13,0i,W =δ  
[ ]MPaVσ  
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Da vergleichende Rechnungen zeigen, dass die äußere Wand (Rand) des Zylinder-Wärme-
übertragers nur schwach belastet ist, werden 0,1 mm als fertigungstechnisch bedingte Un-
tergrenze festgelegt. Mit dieser konstanten Wandstärke für den Rand ergibt sich eine 
nahezu lineare Abhängigkeit der Vergleichsspannung von der Zylinderwandstärke.  
Geht man von kaltzähen, austenitischen Stählen aus, die auch bei tiefen Temperaturen 
noch eine ausreichende Kerbschlagzähigkeit aufweisen, so sind Festigkeitskennwerte 
(Dehngrenzen Rp0,1) von 300 N/ mm2 möglich /7/. Rechnet man mit dem Sicherheitsfaktor 
von 1,5, so ist 200 N/ mm2 die maximal zulässige Spannung. Mit den Vorgaben aus 
Tabelle 16 und den Ergebnissen aus Abbildung 45 ergeben sich die folgenden minimalen 
Zylinderwandstärken: 
Tabelle 17 Minimale Zylinderwandstärken mit K = 200 N/ mm2 
Durchmesser d 20 10 mm 
minimale Wandstärke i,Wδ  0,23 0,14 mm 
 
Diese Wandstärken berücksichtigen noch keine toleranz- und fertigungsbedingten Zu-
schläge. Aus dem Druckverlauf im Arbeitsraum resultiert eine dynamische Belastung der 
Kolben- und Zylinderwand. Der Nachweis der Dauerfestigkeit unter diesen Bedingungen 
ist gesondert zu überprüfen. 
Durch eine Fertigungstechnologie, bei der die Rippen oder eine der Wände mit einer Vor-
spannung aufgebracht werden, können Kolben- und Zylinderwand im Betriebszustand 
entlastet werden. 
Die Konstruktion des Wärmeübertrager-Expanders ist so auszuführen, dass sich die Kol-
ben- und Zylinderanordnung axial an einem Ende frei dehnen kann. Zum einen um die 
thermische Dehnung (Kontraktion) und zum anderen um die mechanische Dehnung zu 
ermöglichen. Für das berechnete Beispiel ergibt sich für den größeren Durchmesser 
(20 mm) eine radiale Dehnung von 8 mμ , das nicht fixierte Ende des Zylinders verschiebt 
sich axial um 36 mμ . 
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8 Simulationsprogramme für den Wärmeübertrager-Expander 
Um die verschiedenen Parameter, die Kälteleistung und Gütegrad beeinflussen, gezielter 
und schneller variieren zu können, werden zwei Simulationsprogramme verwendet. Mit 
Hilfe des Wärmeübertrager-Programms /49/ werden die Wärmeübertragungsvorgänge un-
ter Berücksichtigung der Längswärmeleitung simuliert. Hierbei geht die abgeführte Expan-
sionsarbeit als stationäre Wärmesenke im Arbeitsraum ein. Der im Ergebnis vorliegende 
stationäre Temperaturverlauf ist die Grundlage für die Berechnung der Expansionsarbeit 
im Expander-Programm. Ein Abgleich zwischen beiden Programmen wird so lange durch-
geführt, bis die für das Wärmeübertrager-Programm angenommene Expansionsarbeit mit 
der im Expander-Programm berechneten Expansionsarbeit übereinstimmt. 
8.1 Wärmeübertrager-Programm mit überlagerter Expansion 
8.1.1 Beschreibung des Programms 
Der Wärmeübertrager-Expander wird mit der Finite-Volumen-Methode modelliert und in 
einem Computerprogramm simuliert. Das vereinfachte Modell für die Simulation ist in 

























 Fluide (k)   Wände (j) 
1 Niederdruckstrom im Zylinder-Wärmeübertrager  1 Gehäuse (Rand) 
2 Hochdruckstrom im Arbeitsraum des Expanders  2 Zylinder 
3 Niederdruckstrom im Kolben-Wärmeübertrager  3 Kolben 
   4 (Kolben-) Kern 
Abbildung 46 Modellierung des Wärmeübertrager-Expanders im Wärmeübertrager-
Programm 
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Das Modell gibt das Verhalten als Wärmeübertrager mit Längswärmeleitung wieder. Die 
Volumenänderung für die arbeitsleistende Expansion des Gases ist nicht berücksichtigt. 
Der Wärmeübertrager-Expander wird in Richtung der Ortskoordinate x in mehrere Ab-
schnitte i unterteilt. Jeder dieser Abschnitte besteht aus 7 Einzelvolumina: 4 Festkörper-
volumina (Gehäuse, Zylinder, Kolben, Kern) mit dem Index j und 3 Fluidvolumina mit 
dem Index k (vgl. Abbildung 46). Das zeitliche Verhalten jedes der Volumenelemente wird 
durch die Massen-, Energie- und Impulserhaltung wiedergegeben. Da schnelle Vorgänge, 
die durch die Kolbenbewegung induziert werden, nicht betrachtet werden, genügt die Be-
schreibung durch die Massen- und Energiebilanz. Beide Bilanzgleichungen werden zu-
sammengeführt und es ergibt sich für das zeitliche Verhalten der Wandtemperatur TW in 
Richtung der Ortskoordinate15 x (mit Ausnahme des ersten und des letzten Elements): 
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und für die zeitliche Änderung der Enthalpie in den Fluidvolumina: 
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Die Wärmeübergangs- und Wandflächen sind aufgrund der konischen Form des Wärme-
übertrager-Expanders eine Funktion der Ortskoordinate. 
Die Wärmeübergangskoeffizienten i,kα  und die Wandeigenschaften, wie Wärmeleitfähig-
keit Wλ , Dichte ρ  und spezifische Wärmekapazität c, werden als konstant angenommen. 
Die Fluideigenschaften werden in Abhängigkeit von Druck und Temperatur berücksichtigt.  
Ferner wird die Expansionsleistung als zeitlich konstant angenommen. Die effektive Ex-
pansionsleistung Peff wird mit Hilfe des Expander-Programms getrennt berechnet. Der sich 
ergebende Wert für die Gesamtleistung wird in linearer Abhängigkeit der Ortskoordinate 
auf die Volumenelemente aufgeteilt. Der Anteil Peff;2,i für jedes Volumenelement in der 









Exeffeff x)x(ACPP i,2  
(91)
berechnet werden, wenn der Faktor CEx so ermittelt wird, dass Gleichung (91) bei vorge-
gebener Gesamtleistung erfüllt ist.  
                                                 
15 Der Temperaturgradient in radialer Richtung wird nicht berücksichtigt. 
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Zur Modellierung der realen Bedingungen werden zusätzliche Wärmeströme zwischen der 
Umgebung und dem Wärmeübertrager-Expander eingeführt, U
.
Q , der Wärmestrom, der 
über die äußere Hülle in das System eingebracht wird, und 0
.
Q , der Wärmestrom, der am 
kalten Ende zugeführt wird. Die äußeren Übergangs- und Durchgangskoeffizienten, die 
diese Wärmeströme beschreiben, wurden aus experimentellen Daten ermittelt. 
Für die weiteren Betrachtungen wird nur die stationäre Lösung des Gleichungssystems 
verwendet, da die transienten Vorgänge zu stark von der (nicht mitmodellierten) Kolben-
bewegung beeinflusst werden und die Auswertung der stationären Lösung Hinweise auf 
die technische Realisierbarkeit des Wärmeübertrager-Expanders gibt. 
8.1.2 Vorgehensweise 
Aufgrund des zyklisch ablaufenden Expansionsprozesses und des wegabhängigen Spaltes 
ändern sich die Wärmeübergangsbedingungen im Arbeitsraum (vgl. 4.5.2). Da der Wärme-
übergangskoeffizient im Wärmeübertrager-Programm nicht als abhängige Größe vorgese-
hen ist, werden 2 Szenarien unabhängig voneinander berechnet.  
Szenario 1 (HD) soll die Verhältnisse in der Einströmphase bzw. zu Beginn der Expansion 
wiedergeben, dementsprechend strömt das Gas (Fluid 2) mit Einlass- bzw. Hochdruck (pe 
bzw. pHD) durch den Wärmeübertrager-Expander. Der Wärmeübergang im Arbeitsraum 
wird durch einen gemittelten Wärmeübergangskoeffizienten HDα  charakterisiert.  
Szenario 2 (MD) wird an die Bedingungen nahe des oberen Totpunkts angepasst, wenn die 
Expansion endet und der Ausströmvorgang (Auspuffen und –schieben) stattfindet. Der 
Wärmeübergangskoeffizient verringert sich aufgrund des größeren Spaltes zwischen Kol-
ben und Zylinder. Daher werden ein Mitteldruck ( aMD pp = ) und ein niedrigerer Wärme-
übergangskoeffizient MDα  gewählt.  
Im Ergebnis liegen 2 stationäre Temperaturprofile für das Arbeitsgas (Fluid 2) vor. Aus 
beiden Temperaturverläufen wird ein mittleres Temperaturprofil gebildet. Das gemittelte 
Temperaturprofil ist Grundlage für die Berechnung der mittleren Wärmeübergangs-
koeffizienten in den Arbeitsphasen. Diese Berechnung findet außerhalb des Wärmeüber-
trager-Programms statt. 
Es werden für beide Szenarien mittlere Wärmeübergangskoeffizienten bestimmt. Der 
Wärmeübergangskoeffizient z,i,2α  in einem Volumenelement des Arbeitsraumes zum Zeit-
punkt z ergibt sich wie folgt (vgl. Gl. (74), S. 46): 









Die Wärmeleitfähigkeit des Gases wird in Abhängigkeit der mittleren Temperatur Tm;2,i 
und des Drucks p2,(i),z im Volumenelement ermittelt. Die mittlere Temperatur Tm;2,i ergibt 
sich aus den mit Hilfe des Wärmeübertrager-Programms berechneten Temperaturen im 
jeweiligen Element des Fluids 2.  
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Der Druck p2,(i),z und der Spalt a sind für alle Elemente gleich, die Abhängigkeit von der 
Zeit τ bzw. dem Kolbenweg s wird durch diskrete Werte z im Expansionszyklus (vgl. 
Tabelle 18) näherungsweise berücksichtigt. 
Tabelle 18 Druck- und Spaltwerte in den Arbeitsphasen (vgl. 4.4) 
Zeitpunkt  Prozesspunkte16 z Druck p2,z Spalt a Phase 
Einlass öffnet 1 a0 
Einlass schließt 2 








Auslass schließt 5 






Einlass öffnet  6 p6 a0 Kompressionsende 
 
Die über alle Volumenelemente n gemittelten Wärmeübergangskoeffizienten mα
17 
werden, abweichend von Gleichung (75) in 4.5.2, S. 47, für die in Tabelle 18 












Anschließend werden über eine geometrische Mittlung die den Einströmprozess (Szenario 
1) und Ausströmprozess (Szenario 2) in der Fluidpassage 2 kennzeichnenden Wärmeüber-
gangskoeffizienten HDα  und MDα  ermittelt: 
 
2 Szenariofür  













Die Tatsache, dass der größere Anteil des einströmenden Gases das warme Ende durch-
strömt, wird aufgrund des ohnehin hohen Wärmeübergangskoeffizienten HDα  nicht 
berücksichtigt. Dagegen wird bei der Bestimmung des mittleren Wärmeübergangs-
koeffizienten MDα  berücksichtigt, dass in der Ausströmphase (3-5) ein großer Teil der 
Gasmenge das kalte Ende mit niedrigeren Wärmeübergangskoeffizienten passieren muss. 
Der Wärmeübergangskoeffizient MDα  wird so gewählt, dass er nur 10 % größer als der 
mittlere Wert für das kalte Ende (p2,z, Tk,2) ist. 
                                                 
16 Prozesspunkte analog der Bezeichnung in Abbildung 17, S. 31 
17 Die das Fluid 2 kennzeichnende Indizierung (2) entfällt für die mittleren Wärmeübergangskoeffizienten. 
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8.1.3 Vergleich mit bekannten Lösungen und den Versuchsergebnissen 
Die Ergebnisse des Wärmeübertrager-Programms werden sowohl mit bekannten analyti-
schen Lösungen als auch mit numerischen Lösungen für Wärmeübertrager verglichen. 
Für den Modellfall Gegenstromwärmeübertrager mit 2 Fluidströmen, ohne Längswärme-
leitung und ohne Wärmeübergangsflächen mit veränderlichem Querschnitt, stimmen die 
Ergebnisse exakt überein, sowohl für ausgeglichene als auch für voneinander verschiedene 
Kapazitätsströme. 
Wird die Längswärmeleitung in den Wänden mit berücksichtigt, ergibt der Vergleich mit 
dem numerischen Ansatz nach Kroeger (Gl. (82) in 4.5.3, S. 49) Abweichungen von 0,1-
2 % bezogen auf die thermische Effektivität ε  (vgl. Gl. (76) bzw. (77), S. 48 bzw. 49). 
Für die weitere Validierung werden die Versuchsbedingungen in das Programm eingege-
ben und die Ergebnisse mit den Versuchsdaten verglichen. 
Dazu wird der im Abschnitt 6.2 dokumentierte Versuch der Maschine mit Kunststoffzylin-
der herangezogen. Die Gleichungen für die Beschreibung der Wärmeübergangs- und 
Wärmeleitungsflächen in Abhängigkeit der Ortskoordinate ergeben sich aus den Hauptab-
messungen (Tabelle 6) und den Abmessungen der Niederdruckkanäle (Tabelle 7). Die 
Wärmeleitfähigkeit der Wandwerkstoffe und die mittleren Querschnittsflächen können 
Tabelle 13 entnommen werden. Tabelle 19 gibt einen Überblick über einige Eingabewerte. 
Tabelle 19 Eingabewerte für das Wärmeübertrager-Programm  
Fluid 2  Fluid 1 ND HD MD 
Fluid 3 
ND     
m&  0 0,17 0,17 g/ s TU 295 K 
p 2,5 17 6 2,5 bar T2,e 291 K 
sα , mα  30 290 64 224 W/ m2 K Peff 6,7 W 
AWü 143 146 106 106 445 52 cm2 ( )aA1 ⋅α  5 K/ W
cp,m 1,044 1,075 1,051 1,044 kJ/ kg K ( )kAk1 ⋅  18 K/ W
 Zylinder Arbeitsraum Kolben  
 
   
 
Der Massestrom für Fluid 1 (Niederdruckgas im Zylinder-Wärmeübertrager) ist Null, da in 
der Versuchsmaschine das gesamte Niederdruckgas über den Kolben-Wärmeübertrager 
(Fluid 3) zurückströmt. Für das ruhende Gas (Fluid 1) im 0,5 mm breiten Ringspalt zwi-
schen Gehäuse und Zylinder ergibt sich ein Wärmeübergangskoeffizient von 30 W/ m2 K.  
Der über das Gehäuse fließende Wärmestrom UQ&  wird, wie im Abschnitt 8.1.1 bereits 
erläutert, im Programm mit Hilfe des äußeren Wärmeübergangswiderstandes (5 K/ W) für 
jedes Wandelement des Gehäuses berechnet. Über den Wärmedurchgangswiderstand am 
Kaltteil (18 K/ W) bestimmt sich der Wärmestrom 0Q& , und es kann die Eintrittstemperatur 
des Niederdruckgases (Fluid 3) in den Kolben-Wärmeübertrager berechnet werden: 
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Somit werden diese Verlustwärmeströme bereits im Programm berücksichtigt.  
Die Reibungswärme an den Dichtungen (3-3,6 W), der Wärmeeinfall über Zylinderkopf 
und Kolbenstange (1,5-3 W) und der Wärmeeintrag über das Auslassventil (0,5-0,7 W) 
sind noch nicht berücksichtigt (vgl. 6.2.4, S. 81). Geht man in einer ersten Näherung davon 
aus, dass sich die Verluste gleichmäßig über den Arbeitsraum verteilen, so ergibt die 
Differenz aus der Summe der Verlustwärmeströme (5-7,3 W) und der indizierten Expan-
sionsleistung (13,9 W) eine effektive Expansionsleistung von 8,9-6,6 W. Im Programm 
wird mit 6,7 W gerechnet (vgl. Tabelle 19). 
Mit den gewählten Werten ergeben sich die mit dem Wärmeübertrager-Programm berech-
neten Temperaturprofile. Abbildung 47 zeigt die stationäre Temperaturverteilung in den 
Fluid- und Wandpassagen des simulierten Wärmeübertrager-Expanders. In Abbildung 47a 
sind die Temperaturverläufe für beide Szenarien im Vergleich dargestellt. Abbildung 47b 
zeigt den aus beiden Szenarien gemittelten Temperaturverlauf für die Fluide und die 
Wände. Zum Vergleich sind die Temperaturwerte des Versuches (vgl. Abbildung 37 in 
















Fluid 1 Fluid 1
Fluid 2 Fluid 2
Fluid 3 Fluid 3
Umgebungstemperatur























Gemittelte Werte für 
a) Temperaturprofile für beide Szenarien b) mittlere Temperaturprofile und Messwerte
Abbildung 47 Vergleich berechneter und gemessener Temperaturen 
Die Lage der Temperaturmessstellen ist aus Abbildung 27, S. 58 ersichtlich.  
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Die Temperatur des Gases kann nur außerhalb des Arbeitsraumes (hier am Ein- und 
Austritt) und außerhalb des Kolben-Wärmeübertragers gemessen werden.  
Anhand der Temperaturverteilung (Abbildung 47) wird deutlich, dass durch die Wärme-
aufnahme am kalten Ende das Niederdruckgas (Fluid 3) wärmer in den Kolben-Wärme-
übertrager eintritt als das aus dem Arbeitsraum austretende Gas. Dadurch wird in der 
unteren Hälfte das Gas im Arbeitsraum (Fluid 2) aufgewärmt und nur die obere Hälfte des 
Wärmeübertrager-Expanders wird effektiv  für die Abkühlung wirksam.  
Innerhalb der getroffenen Annahmen und der geschilderten Messunsicherheiten lässt sich 
eine Übereinstimmung zwischen den berechneten und den experimentell ermittelten Wer-
ten feststellen. Daher soll das Wärmeübertrager-Programm genutzt werden, um losgelöst 
von der Versuchsmaschine die Parameter für den Wärmeübertrager-Expander freier und 
gezielter verändern und untersuchen zu können.  
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8.2 Expander-Programm 
8.2.1 Beschreibung des  Programms 
Die Expansionsleistung für die Neon-Tieftemperaturvariante wird mit Hilfe eines 
Berechnungsalgorithmusses (Expander-Programm) aus der von der Temperatur ab-
hängigen Masseverteilung im Arbeitsraum berechnet. Die so berechnete effektive 
Expansionsleistung ist eine Eingabegröße für das Wärmeübertrager-Programm.  
Das Expander-Programm verwendet die Benutzeroberfläche des Tabellenkalkulations-
programms Excel® und eine implementierte Stoffdatenbibliothek für Neon /60/. 
Das mit Hilfe des Wärmeübertrager-Programms berechnete mittlere Temperaturprofil (vgl. 
z.B. Abbildung 47b) für das Fluid 2 (Gas im Arbeitsraum) ist die Grundlage für die 
Berechnung der Expansionsleistung im Expander-Programm. 
Die weiteren Eingabewerte für das Programm sind in Tabelle 20 zusammengestellt. 











Massestrom m&  












Konkrete Angaben zu den Hauptabmessungen des Arbeitsraumes finden sich im Abschnitt 
5.1.2 (Tabelle 6, S. 53) für die Versuchsmaschine und im Abschnitt 9.1 (Tabelle 21, S. 98) 
für die Neonvariante. Für die Berechnung der abhängigen Größen sei auf das Kapitel 4.3 
verwiesen.  
Die Aufteilung des Arbeitsraumes in n Volumenelemente wird analog zum Wärmeüber-
trager-Programm (vgl. 8.1.1) vorgenommen. Der das Fluid 2 kennzeichnende Index 2 wird 
in diesem Abschnitt nicht weiter verwendet, da nur das Gas im Arbeitsraum (Fluid 2) be-
trachtet wird. Die Volumenelemente Vz,i werden in Abhängigkeit von der Ortskoordinate x 
und vom Steuerzeitpunkt z (vgl. Tabelle 18, S. 91) berechnet. Der Schadraum wird gleich-
mäßig auf alle Volumenelemente aufgeteilt.  
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Das Expander-Programm verwendet den im Abschnitt 4.4 (Abbildung 17, S. 31) 
beschriebenen Vergleichsprozess mit unvollständiger Expansion und die dort angegebenen 
Zustandsänderungen. 
Die Berechnung der Expansionsleistung erfolgt in mehreren, teilweise iterativen Schritten:  
1. Ermittlung der Steuerzeitpunkte für Füllungs- (2) und Ausschubende (5) bei Beachtung 
der optimalen Volumenverhältnisse für Expansion und Rückkompression (vgl. 
Gl. (38), S. 32) und unter Einhaltung des vorgegebenen Massestroms 
2. Berechnung der Gesamtmasse für jeden Prozesspunkt z (jede Arbeitsphase) aus der 





i,zz mm  
3. Berechnung der Drücke p3r und p6r (Abbildung 48b) 
Da für die isothermen Zustandsänderungen Expansion (2-3) und Rückkompression (5-
6) von absoluter Dichtheit des Arbeitsraumes ausgegangen wird (vgl. 4.4.1), muss die 
Massenkontinuität ( 6532 mm und mm == ) gewahrt bleiben. Deshalb werden die 
Drücke p3r und p6r so lange variiert, bis diese Bedingung erfüllt ist.  
 
Abbildung 48 zeigt beispielhaft eine Masseverteilung im Arbeitsraum, das zugehörige p,V-
Diagramm für das ideale Gas und die Endpunkte von Expansion p3r und Kompression p6r 































Füllungsende (2) Expansionsende (3)
Auspuffen (Ende, 4) Ausschieben-Ende (5)



















a) Masseverteilung und Temperaturverlauf 
 im Arbeitsraum 
  b) Druck-Volumen-Diagramm 
Abbildung 48 Masseverteilung sowie Temperaturverlauf im Arbeitsraum und 
zugehöriges p,V-Diagramm 
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4. Berechnung der technischen Arbeit für jedes Volumenelement und Aufsummierung für 
Expansion und Kompression (Gl. (96) am Beispiel der Expansion): 
 






























Aus der Masse im Volumenelement zu Beginn und zum Ende der Zustandsänderung wird 
eine mittlere Masse bestimmt (vgl. Gl. (96)). 
5. Berechnung der Gesamtarbeit WEx als Summe der technischen Arbeiten aller 
Zustandsänderungen (vgl. Gl. (41) in 4.4.1): 
 
1,r6r6,54,r3r3,2 ttttEx
WWWWW −−+=  (97)
6. Berechnung der Expansionsleistung mit Hilfe der Frequenz (vgl. Gl. (42)) und 
Ermittlung der effektiven Expansionsleistung Peff mit Hilfe des Gesamtwirkungsgrades 
der Expansionsmaschine Exη  (vgl. Gl. (44), S. 33) 
 
Stimmt die ermittelte Expansionsleistung Peff mit dem Vorgabewert für das Wärmeüber-
trager-Programm nicht überein, wird das Wärmeübertrager-Programm mit einem neuen 
Wert gestartet und mit dem im Ergebnis vorliegenden gemittelten Temperaturprofil wird 
der beschriebene Algorithmus im Expander-Programm wiederholt.  
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9 Simulationsergebnisse für die Neon-Tieftemperaturvariante 
9.1 Definition einer Grundvariante für den Wärmeübertrager-Expander 
Ausgehend von den Versuchsergebnissen und den Überlegungen der vorangegangenen 
Abschnitte wird eine Grundvariante des Wärmeübertrager-Expanders bezüglich der 
Abmessungen, der Werkstoffwahl und der wichtigsten Prozessparameter festgelegt. 
Der Grundaufbau des Wärmeübertrager-Expanders mit einem durchgehenden konischen 
Kolben, der gleichzeitig Wärmeübertrager ist (vgl. Abbildung 26, S. 56), wird beibehalten. 
Da die Längswärmeleitung in den Wänden einen erheblichen Einfluss auf den Wärmeüber-
gang hat (vgl. Abschnitte 4.5.3 und 6.1.3), werden gegenüber der Versuchsmaschine einige 
Änderungen vorgenommen: Die Länge des Arbeitsraumes wird verdoppelt und die Durch-
messer werden halbiert. Die Wandstärke aller Wände aus Edelstahl (Chrom-Nickel-Stahl) 
wird im Ergebnis der FEM-Berechnung (vgl. Abschnitt 7.2) auf 0,2 mm reduziert.  
Tabelle 21 zeigt die neuen Hauptabmessungen des Arbeitsraumes.  
Tabelle 21 Hauptabmessungen des Arbeitsraumes (Fluidpassage 2) 
Durchmesser am unteren, kalten Ende du  10 mm 
Durchmesser am oberen, warmen Ende do  20 mm 
Länge l 200 mm 
Steigungswinkel α 1,43 ° 
Minimalspalt im unteren Totpunkt a0 0,1 mm 
Totvolumen für Einbauräume V0,fix 1000 mm3 
Gesamtwirkungsgrad der Expansionsmaschine Exη  0,5 - 
Dichtheitsgrad dλ  1 - 
 
Die Gestaltung der Niederdruckkanäle mit Rippen an Kolben und Zylinder (4 mm lang; 
0,5 mm dick; 1 mm Abstand; Abbildung 43, S. 85) wurde u.a. aus Festigkeitsgründen 
beibehalten. Somit können die veränderlichen Querschnittsflächen für die Wärmeleitung 
(Tabelle 22) und die Flächen für den Wärmeübergang (Tabelle 23) bestimmt werden. 
Tabelle 22 Wandeigenschaften der Grundvariante  







Wandstärke 0,2 mm 
Fläche für die Wärmeleitung18  14,8 9,8 9,3 4,3 mm2 
Wärmeleitfähigkeit19 11,6 W/ m K 
Material Edelstahl (Cr-Ni-Stahl)  
 
                                                 
18 für die axiale Wärmeleitung maßgebliche Querschnittsfläche der Wand in der Mitte des Wärmeübertrager-
Expanders 
19 integraler Mittelwert für den Temperaturbereich 50 K bis 300 K nach CRYOCOMP /19/ 
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Tabelle 23 Wärmeübergangs- und Prozessgrößen für die Grundvariante 





Gesamtfläche für den Wärmeübergang 748 94 94 452 cm2 
Wärmeübergangskoeffizient sα
20, mα  240 variabel 280 W/ m2 K  
Druck 20 variabel 20 bar 
Eintrittstemperatur variabel 300 variabel K 
Massestromverhältnis 2mm &&  0,5 1 0,5 - 
  
Der Wärmeübergangskoeffizient auf der Niederdruckseite (Fluid 1 und 3) und damit auch 
der Rippenwirkungsgrad sind aufgrund der besonderen Strömungsverhältnisse in den 
wendelförmig gekrümmten Niederdruckkanälen Funktionen des Massestroms (vgl. 4.5.1). 
Allerdings ist diese Abhängigkeit für die speziellen Parameter mit einer Unsicherheit 
behaftet, so dass mittlere konstante Wärmeübergangskoeffizienten gewählt werden. Die in 
Tabelle 23 angegebenen mittleren Wärmeübergangskoeffizienten (240 und 280 W/ m2 K) 
beziehen sich auf einen Massestrom (Fluid 2) von 0,18 g/ s. Für einen Massestrom von 
0,24 g/ s ergibt sich eine Erhöhung um 10 %.  
Der Wärmeübergangskoeffizient im Arbeitsraum hängt von mehreren Faktoren ab (vgl. 
4.5.2). Er ist im wesentlichen eine Funktion des sich zeitlich verändernden Ringspaltes 
zwischen Kolben und Zylinder und der druck- und temperaturabhängigen Wärmeleitfähig-
keit des Fluids. Da die Bewegung des Kolbens im Wärmeübertrager-Programm nicht 
berücksichtigt wird, werden über die verschiedenen Arbeitsphasen gemittelte, konstante 
Wärmeübergangskoeffizienten mα  gewählt (vgl. 8.1.2). 
Der Gesamtwirkungsgrad des Expansionszyklusses Exη , wie er im Abschnitt 4.4.1 in 
Gleichung (44), S. 33 definiert wurde, wird aufgrund einer Verlustabschätzung (Anlage 4) 
durchgängig mit 0,5 angenommen. 
Werden der Wärmeübertrager-Expander und die Joule-Thomson-Stufe in einen Kryostat 
integriert, so kann durch die Vakuumvielschichtisolation (Superisolation) der aus der 
Umgebung einfallende Wärmestrom auf eine vernachlässigbare Größe reduziert werden. 
Das Gesamtsystem Wärmeübertrager-Expander wird somit als adiabat angesehen, d.h. es 
sind keine zusätzlichen Wärmeströme aus der Umgebung zu kompensieren. 
Damit ist die Grundvariante des Wärmeübertrager-Expanders hinsichtlich der Haupt-
abmessungen, der Werkstoffe und einiger Prozessgrößen festgelegt. 
                                                 
20 mittlerer Wärmeübergangskoeffizient mit Berücksichtigung des Rippenwirkungsgrades,                   
vgl. Abschnitt 4.5.1, Gleichung (69), S. 44 
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9.2 Wärmeübertrager-Expander mit Joule-Thomson-Stufe 
9.2.1 Ermittlung der Kälteleistung 
Für die Ermittlung der Kälteleistung wird der Wärmeübertrager-Expander als Bestandteil 
eines Prozesses angesehen, wie er bereits im Abschnitt 3.4 (Abbildung 13) beschrieben 
wurde.  
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Abbildung 49 T,s-Diagramm zur Ermittlung der Kälteleistung 
Die Temperatur des Niederdruckstroms auf der warmen Seite (Punkt 7) wird über eine 
geometrische Mittlung der Austrittstemperaturen des Niederdruckstroms beider Szenarien 
7a (Hochdruck) und 7b („Mitteldruck“) bestimmt (Abbildung 50). Durch die Kombination 
Einlass- bzw. Hochdruck (HD) und guter Wärmeübergang infolge des geringen Spaltes 
und des hohen Drucks gemäß Szenario 1 ergeben sich die Austrittstemperaturen 7a für den 
Niederdruckstrom, wobei die Austrittstemperaturen von Fluid 1 und 3 gemittelt werden, 
und 2a für den Hochdruckstrom. Dementsprechend führt die Kombination Auslass- bzw. 
Mitteldruck (MD) und niedrigerer Wärmeübergangskoeffizient (Szenario 2) zu den Aus-
trittstemperaturen 7b auf der Niederdruckseite und 2b für den Arbeitsraum (Fluid 2). Die 
Eintrittstemperatur 6 des Niederdruckgases in den Wärmeübertrager-Expander wird als ein 
wählbarer Parameter betrachtet. Da sie gleichzeitig den Austrittszustand aus dem Joule-
Thomson-Wärmeübertrager bestimmt, ändert sich mit der Temperatur 6 auch der erforder-
liche NTU-Wert des Joule-Thomson-Wärmeübertragers (Abbildung 50b). 
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a) T,s-Diagramm für das warme Ende  b) T,s-Diagramm für das kalte Ende 
Abbildung 50 Austrittstemperaturen aus dem Wärmeübertrager-Expander am warmen 
und kalten Ende im T,s-Diagramm 
Unter Berücksichtigung der Energiebilanz für den gesamten Prozess in spezifischer Form: 
 ( ) b7a777NDww0eff TTTT,pfhhqw ⋅==ΔΔ+=  (98)
und unter Beachtung des 1. und 2. Hauptsatzes für den Joule-Thomson-Wärmeübertrager 
kann die Enthalpie bzw. die Austrittstemperatur 2 am kalten Ende des Wärmeübertrager-
Expanders iterativ berechnet werden. Somit ergibt sich unmittelbar die Kälteleistung:  
 00 qmQ ⋅= &&  (99)
Der Gütegrad (Prozesswirkungsgrad) Pη  wird in Anlehnung an Gleichung (25) als das 
Verhältnis der Entropiedifferenzen bei der tiefsten Temperatur T0 und der Temperatur 1 
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9.2.2 Vergleichsrechnung mit einem mittleren Druck im Arbeitsraum (Fluid 2) 
Für jede Parameterkombination der Grundvariante des Wärmeübertrager-Expanders wer-
den Vergleichsrechnungen mit mittleren Werten für den Druck und den Wärmeübergangs-
koeffizient im Arbeitsraum (Fluidpassage 2) durchgeführt. Als mittlerer Druck pm wird der 
zeitliche Mittelwert des Drucks im Arbeitsraum für einen Zyklus T (vgl. 4.4.1, insbeson-






1p τ  
(101)
Dieser mittlere Druck pm wird anstelle des Hoch- bzw. Mitteldrucks (Fluid 2) im Wärme-
übertrager-Programm verwendet. Somit ist nur eine Rechnung (ein Szenario) nötig, wenn 
die Iterationsschritte unberücksichtigt bleiben. 
Für die Ermittlung der Kälteleistung (vgl. 9.2.1) wird mit Hilfe der Austrittstemperatur 7 
( 7b7a7 ≡≡ ) die Enthalpiedifferenz am warmen Ende whΔ  berechnet. Die Temperatur 2 
auf dem Mitteldruckniveau, gleichzeitig Austrittstemperatur aus dem Wärmeübertrager-
Expander und Eintrittstemperatur in den Joule-Thomson-Wärmeübertrager, wird durch 
iterative Lösung der Energiebilanz (Gl. (98)) ermittelt. 
Für die Vergleichsrechnung werden die Wärmeübergangskoeffizienten in Abhängigkeit 
vom Spalt a reziprok gemittelt, um den Phasen mit niedrigem Wärmeübergangskoeffi-




























Die mittlere Wärmeleitfähigkeit mλ  wird hierbei in Abhängigkeit von der mittleren 
Temperatur Tm,i in jedem Volumenelement und dem mittleren Druck pm (Gl. (101)) 
berechnet. Der Spalt a ist eine lineare Funktion der Zeit bzw. des Kolbenwegs. 
Der mittlere Wärmeübergangskoeffizient MD,HDα  für Fluid 2 wird iterativ mit den Vor-
gabewerten für das Wärmeübertrager-Programm abgeglichen. 
Die Ergebnisse der Vergleichsrechnungen mit dem mittleren Druck pm und dem mittleren 
Wärmeübergangskoeffizienten MD,HDα  werden im nächsten Abschnitt gemeinsam mit den 
Ergebnissen der Rechnungen mit 2 Szenarien (vgl. 8.1.2 und 9.2.1) vorgestellt. 
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9.3 Parameteruntersuchungen am Wärmeübertrager-Expander 
Anhand der im Abschnitt 9.1 definierten Grundvariante wird der Einfluss verschiedener 
Parameter (Ein- und Auslassdruck, Eintrittstemperatur des Niederdruckstroms, Längs-
wärmeleitung und Hub) auf die erforderliche Expansionsleistung und auf die erzielbare 
Kälteleistung sowie den Gütegrad untersucht. 
9.3.1  Maximale Kälteleistung und optimaler Gütegrad 
Entsprechend der in den vorangegangenen Abschnitten beschriebenen Herangehensweise 
sind Simulationsrechnungen am Beispiel der Grundvariante des Wärmeübertrager-
Expanders durchgeführt worden. Dabei wurden zunächst der Hoch- bzw. Einlassdruck mit 
200 bar und ein Kolbenhub von 10 mm gewählt. Der Mittel- bzw. Auslassdruck (60 und 
80 bar) und die Eintrittstemperatur des Niederdruckstroms (48, 60 und 100 K) wurden 
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Abbildung 51 Kälteleistung als Funktion des Massestroms (Kolbenhub: 10 mm) 
Für jede Kombination Hoch-/ Mitteldruck wurde bei sonst gleichen Parametern eine Ver-
gleichsrechnung mit einem mittleren Druck pm für den Expansionszyklus und einem über 
dem Hub gemittelten Wärmeübergangskoeffizienten MD,HDα  (vgl. 9.2.2) durchgeführt. Die 
Ergebnisse sind in Abbildung 51 und in den folgenden Abbildungen jeweils gestrichelt 
dargestellt. 
Es wird deutlich, dass die Kälteleistung als absolute Größe für einen bestimmten Masse-
strom ein flaches Maximum aufweist. Für die gezeigten Beispiele beträgt der optimale 
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Massestrom ca. 0,2 g/ s (0,19...0,21 g/s) für die niedrigeren Eintrittstemperaturen (48 und 
60 K). Mit der höheren Eintrittstemperatur des Niederdruckstroms von 100 K verschiebt 
sich der optimale Massestrom in den Bereich zwischen 0,22 und 0,25 g/ s. 
Die mit einer gewählten Konfiguration erreichbare Kälteleistung hängt aber auch von der 
mittleren Drucklage im Arbeitsraum ab. So führt die Erhöhung des Gegendrucks pa von 60 
auf 80 bar am Auslass des Wärmeübertrager-Expanders zwar zu einer Verringerung der 
spezifischen Expansionsarbeit (vgl. Tabelle 24), aber auch zu einer Erhöhung der 
spezifischen Kälteleistung (schwarze Graphen im unteren Bereich von Abbildung 51) 
aufgrund der Verlegung des Eintrittszustandes (pMD, T2) in die Joule-Thomson-Stufe zu 
höheren Drücken.  
Eine Anhebung des Druckniveaus im Arbeitsraum, welches sich auch im Anstieg des 
mittleren Drucks pm dokumentiert, bewirkt eine höhere mittlere Wärmeleitfähigkeit im 
Spalt zwischen Kolben und Zylinder und somit auch einen Anstieg des mittleren Wärme-
übergangskoeffizienten MD,HDα  (Tabelle 24). 
Tabelle 24 Ergebnisse für einen Hub von 10 mm und einen Massestrom von 0,2 g/ s 
Km/W350,bar200pp,s/g2,0m 2MDeHD ==== α&  %2,1...1,1=Λ  















60 0,61 3,1 5,0 25,0 0,08 59,4 48 284,9 1500 634 110 45 
60 0,78 3,9 5,2 26,0 0,10 67,9 60 284,8 1500 631 113 46 
80 0,81 4,0 5,1 25,4 0,10 71,3 60 285,5 1400 652 126 41 
80 1,16 5,8 5,5 27,3 0,14 102,0 100 285,4 1400 648 126 52 
0=Λ  
80 1,42 7,1 4,8 24,2 0,18 69,6 60 289,6 1400 644 126 44 
 
Die erreichbare Kälteleistung hängt wesentlich von der Eintrittstemperatur 6 des Nieder-
druckstroms in den Wärmeübertrager-Expander ab, wie bereits in Abbildung 51 und in 
Tabelle 24 deutlich wird. Die Anhebung der Eintrittstemperatur verringert die Temperatur-
differenz am kalten Ende des Wärmeübertrager-Expanders bzw. am warmen Ende der 
Joule-Thomson-Stufe und führt somit zu einer Maximierung der Enthalpiedifferenz 
( 26 hh − ) zwischen dem den Wärmeübertrager-Expander verlassenden Gas auf Mittel-
druckniveau und dem eintretenden Niederdruckstrom (vgl. Abbildung 50). Die Verlage-
rung der Expansion zu höheren Temperaturen bei gleichen Drücken bringt für den Wärme-
übertrager-Expander zwei Vorteile. Zum einen steigt die spezifische Expansionsarbeit, 
wenn die Expansion auf einem höheren Temperaturniveau stattfindet, und zum anderen 
erhöht sich die Güte des Wärmeübertragers. Der NTUT-Wert steigt aufgrund der überpro-
                                                 
21 vgl. Prozesspunkte im T,s-Diagramm (Abbildung 49 und Abbildung 50) 
22 NTUT gemäß der Definition in Gleichung (14), S. 17 bezogen auf den Niederdruck 
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portional sinkenden mittleren Temperaturdifferenz zwischen dem Fluid im Arbeitsraum 
und dem Niederdruckgas. Dies wiederum ist eine Folge der kleinen Temperaturdifferenz 
am kalten Ende des Wärmeübertrager-Expanders und der wachsenden Expansionsleistung. 
Auf der anderen Seite stellen die zunehmende Temperaturänderung und die kleine Tempe-
raturdifferenz am warmen Ende höhere Anforderungen an den Joule-Thomson-Wärme-
übertrager. Zum Beispiel wird für den Fall, dass die Austrittstemperatur (6) 100 K betragen 
soll, ein Wärmeübertrager mit einem NTUT-Wert von 9,5 benötigt. 
Optimaler Gütegrad 
Der Gütegrad des Prozesses ist weit stärker vom Massestrom abhängig als die Kälte-
leistung (Abbildung 52). Mit sinkendem Massestrom wächst der Gütegrad degressiv auf-
grund des wachsenden Einflusses der Längswärmeleitung. Die in Abbildung 52 darge-
stellten Graphen (grün) ohne Wärmeleitung zeigen die direkte Proportionalität zwischen 
dem Gütegrad und dem Reziproken des Massestroms. Durch den sinkenden Massestrom 
steigt die spezifische Kälteleistung nahezu proportional an, bis zu einer durch die Güte des 
Joule-Thomson-Wärmeübertragers bestimmten minimalen Temperaturdifferenz an seinem 
warmen Ende.  
Für die Beispiele mit Wärmeleitung zeigt der in Abbildung 52 dargestellte Verlauf des 
Längsleitungsparameters Λ  (vgl. Gl. (80)) den mit sinkendem Massestrom rasch zuneh-
menden Einfluss der Längswärmeleitung (vgl. 4.5.3). Dadurch liegt das Optimum des 
Gütegrades im Bereich kleiner Masseströme. Der kleinste Massestrom wird durch die 
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Abbildung 52 Gütegrad und Längsleitungsparameter als Funktion des Massestroms  
(mit und ohne Längswärmeleitung)
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Für die Darstellung des Längsleitungsparameters Λ  genügt ein Graph, denn die mittlere 
spezifische Wärmekapazität der verschiedenen Temperaturprofile beeinflusst den Λ -Wert 
nur unwesentlich. Der Einfluss der Längswärmeleitung wird im Abschnitt 9.3.3 ausführ-
licher diskutiert.  
9.3.2 Einfluss der Eintrittstemperatur des Niederdruckstroms 
Im vorangegangenen Abschnitt wurde bereits deutlich, dass die Eintrittstemperatur des 
Niederdruckgases in den Wärmeübertrager-Expander eine entscheidende Größe für die 
Kälteleistung, aber auch für den Gütegrad darstellt.  
Abbildung 53 zeigt die Kälte- und die effektive Expansionsleistung in Abhängigkeit von 
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Abbildung 53 Kälte- und Expansionsleistung als Funktionen der Eintrittstemperatur 6
Es wird deutlich, dass sowohl Kälteleistung als auch Expansionsleistung bei gewählter 
Drucklage nahezu lineare Funktionen der Niederdruckstromeintrittstemperatur 6 sind. Da 
sich die in Abbildung 53 dargestellten Größen auf einen Massestrom von 0,2 g/ s beziehen, 
können unmittelbar Rückschlüsse auf die spezifischen Größen gezogen werden.  
Dadurch, dass sich das Maximum der Kälteleistung bei höheren Eintrittstemperaturen zu 
größeren Masseströmen hin verschiebt (vgl. Abbildung 51), steigt die spezifische Kälte-
leistung (jeweils bei maximaler Kälteleistung) nicht im gleichen Maße wie die Eintritts-
temperatur des Niederdruckstroms. 
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Aufgrund der näherungsweise linearen Abhängigkeit der Kälteleistung wächst auch der 
Gütegrad mit der Niederdruckstromeintrittstemperatur (Abbildung 54), denn die Entropie-
differenz am warmen Ende des Wärmeübertrager-Expanders ist durch den Hochdruck 
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Abbildung 54 Gütegrad und NTUT als Funktionen der Eintrittstemperatur 6 
Der NTUT-Wert wächst dagegen überproportional mit der Eintrittstemperatur des Nieder-
druckstroms bzw. mit sinkender Temperaturdifferenz am kalten Ende des Wärmeüber-
trager-Expanders. 
9.3.3 Einfluss der Längswärmeleitung 
Mit Hilfe zweier Rechnungen mit und ohne Wärmeleitung wird die Auswirkung der 
Längswärmeleitung diskutiert. In Tabelle 25 sind die Ergebnisse der Vergleichsrechnungen 
(vgl. 9.2.2) mit dem mittleren Druck pm und dem mittleren Wärmeübergangskoeffizienten 
MD,HDα  in der Fluidpassage 2 zusammengestellt. 
Tabelle 25 Vergleichsrechnungen: mit und ohne Längswärmeleitung 
bar80pp,bar200pp,s/g2,0m MDaHDe =====&   
















1,16 0,94 4,7 5,1 25,3 0,12 70,9 60 286,3 650 126 42 
0 1,54 7,7 4,8 24,0 0,19 69,3 60 290,4 643 126 44 
 
Aus der Übersicht wird deutlich, dass die Verschlechterung des Wärmeübergangs 
( 4244 :NTUT → ) nicht allein für die geringere Kälteleistung verantwortlich sein kann. 
Ausschlaggebend ist vielmehr der in den Wänden zum kalten Ende fließende Wärmestrom, 
der zusätzlich von der Expansionsleistung kompensiert werden muss und damit für die 
„Erzeugung“ der Kälteleistung fehlt. Abbildung 55a veranschaulicht die in den Wänden je 
Wandelement fließende Wärme. 
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Berücksichtigt man die unterschiedliche Expansionsleistung sowie das Verhältnis der 
NTUT-Werte und interpretiert den Verlustwärmestrom infolge Längswärmeleitung in den 
Wänden (0,82 W) als mögliche zusätzliche Kälteleistung, so findet man die oben genannte 















































 ohne W ärmeleitung
       HD/ MD (pm)
       ND
δTm: 5,2 K
(pm)
Längswärmeleitung  b) Temperatur-Flächen-Diagramm 
Abbildung 55 Einfluss der Längswärmeleitung 
Abbildung 55b zeigt die Temperaturverläufe für die Fluidpassage 2 (Arbeitsraum mit dem 
Druck pm) und gemittelt für die zwei Niederdruckkanäle (ND) jeweils mit und ohne Längs-
wärmeleitung. Die mittlere Temperaturdifferenz mTδ  (vgl. Gl. (14)) zwischen dem Gas im 
Arbeitsraum und dem Niederdruckstrom erhöht sich durch den Einfluss der Längswärme-
leitung von 5,2 auf 5,4 K. Der Wärmestrom infolge Längswärmeleitung führt dazu, dass 
sich das Temperaturprofil insgesamt zu höheren Temperaturen hin verschiebt.  
Dadurch wird auch der Arbeitszyklus der Expansionsmaschine beeinflusst. Für den 
gleichen Massedurchsatz werden längere Füll- bzw. Ausschubzeiten benötigt und die 
Expansion findet im Mittel bei höheren Temperaturen statt. Dadurch steigt die spezifische 
Expansionsarbeit (vgl. Tabelle 25).  
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9.3.4 Einfluss des Hubes bzw. des Schadraumverhältnisses 
Eine Erhöhung des Kolbenhubes führt zu einer Vergrößerung des Hubvolumens und damit 
zu einer Verringerung des Schadraumverhältnisses bei gleichbleibendem Schadraum (vgl. 
4.3). Wie im Abschnitt 4.4 bereits diskutiert, ergibt sich daraus eine höhere spezifische 
Arbeit. Gleichzeitig verschlechtern sich die Wärmeübergangsverhältnisse im Arbeitsraum, 
denn mit dem Hub wächst auch der Spalt zwischen Kolben und Zylinder.  
In der Tabelle 26 sind die wichtigsten Werte für die Berechnungen mit einem Hub von 
20 mm und ein Vergleichsbeispiel mit 10 mm Hub (vgl. Tabelle 24) zusammengestellt.  
Tabelle 26 Ergebnisse für einen Hub von 20 mm und einen Massestrom von 0,2 g/ s 
20 mm Hub: Km/W200,bar200pp,s/g2,0m 2MDeHD ==== α&  %2,1≈Λ  











 2 6 7 W/ m2 K 
pm 
bar NTUT 
40 0,98 4,9 7,2 36,0 0,12 62,8 60 276,1 1700 378  88 27 
60 1,56 7,8 7,1 35,5 0,19 81,2 80 279,3 1300 393 105 36 
60 1,22 6,1 6,8 33,8 0,15 66,7 60 279,4 1300 395 104 30 
Hub: 10 mm, 82,00 =ε ; Km/W350
2
MD =α  
60 0,78 3,9 5,2 26,0 0,10 67,9 60 284,8 1500 631 113 46 
0=Λ  für 20 mm Hub 
60 1,77 8,9 6,4 32,0 0,22 65,2 60 283,7 1300 391 105 32 
 
Der Vergleich der Ergebnisse für die Kombination Hoch- bzw. Einlassdruck (200 bar) und 
Mittel- bzw. Auslassdruck (60 bar) jeweils mit dem Niederdruck von 20 bar bei einer Ein-
trittstemperatur von 60 K (eingerahmt in Tabelle 26) zeigt, dass bei Verdopplung des 
Hubes die Einbuße durch die reduzierten mittleren Wärmeübergangskoeffizienten vor 
allem für die Ausströmphase (vgl. MDα ) durch den „Gewinn“ an Expansionsleistung über-
kompensiert wird. Für das Beispiel ergibt sich durch den doppelten Hub eine Steigerung 
der absoluten und spezifischen Kälteleistung um 56 %. 
Abbildung 56 zeigt die Kälteleistung in Abhängigkeit des Massestroms für einen Hub von 
20 mm und für das Vergleichsbeispiel mit einem Hub von 10 mm. 
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Abbildung 56 Kälteleistung als Funktion des Massestroms (Kolbenhub: 20 und 10 mm) 
Das Maximum der Kälteleistung verschiebt sich auch hier mit höheren Eintrittstemperatu-
ren zu höheren Masseströmen (0,22...0,24 g/ s).  
Aufgrund des doppelten Hubes wird ein Auslassdruck pa von 80 bar bereits im Verlauf der 
Expansion unterschritten. Ein Auslassdruck von 40 bar führt zu für den Wärmeübergang 
ungünstig kurzen Ein- und Auslasszeiten.  
Mit der (spezifischen) Kälteleistung verbessert sich auch der Gütegrad, wie in Abbildung 
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Abbildung 57 Gütegrad und Λ als Funktionen des Massestroms (Hub: 20; 10 mm)
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Für die Druckkombination (pe/ pa: 200/ 60 bar) und eine Niederdruckstromeintritts-
temperatur von 60 K beträgt der Gütegradsprung ca. 5 % verglichen mit dem Ergebnis für 
einen Hub von 10 mm bei sonst gleichen Parametern. Aufgrund der höheren Expansions-
leistung führt der zunehmende Einfluss der Längswärmeleitung, trotz ähnlicher Λ -Werte, 
nicht zu einem gleichermaßen degressiven Anstieg des Gütegrades. 
Abbildung 58 zeigt die Kälte- und die Expansionsleistung als Funktionen der Eintritts-
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Abbildung 58 Kälte- und Expansionsleistung (Hub: 20 und 10 mm) in Abhängigkeit 
von der Eintrittstemperatur 6 für einen Massestrom von 0,2 g/ s 
Es sind ähnliche Tendenzen festzustellen wie bei einem Kolbenhub von 10 mm (vgl. 9.3.1 
und 9.3.2). Durch die Übertragungsfähigkeit (NTU) des Joule-Thomson-Wärmeübertragers 
wird die Temperaturgrenze für weitere Verbesserungen bestimmt. Für den Hub von 20 mm 
und die dargestellte Druckkombination (200/ 60 bar) beträgt diese Grenze 85 K, für das 
Beispiel ohne Längswärmeleitung geht die Temperaturdifferenz am warmen Ende des 
Joule-Thomson-Wärmeübertragers oberhalb von 77 K gegen Null.  
Die Zunahme der Kälteleistung in Abhängigkeit von der Niederdruckstromeintrittstempe-
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Abbildung 59 Gütegrad und NTUT als Funktionen der Eintrittstemperatur 6
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Die eingangs erwähnte Verschlechterung der Wärmeübergangsverhältnisse durch den mit 
vergrößertem Hub wachsenden Spalt zwischen Kolben und Zylinder zeigt sich auch in der 
Verringerung der NTUT-Werte (Abbildung 59). 
Abbildung 60 zeigt Kälteleistung und Gütegrad für die Druckkombination (200/ 60 bar), 
eine Eintrittstemperatur des Niederdruckstroms von 60 K und einen Massestrom von 
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Abbildung 60 Kälteleistung und Gütegrad in Abhängigkeit vom Kolbenhub 
Sowohl für die Kälteleistung als auch für den Gütegrad ergibt sich ein flaches Maximum 
bei einem Hub zwischen 20 und 27 mm. Mit steigendem Hub steigt zwar die (spezifische) 
Expansionsleistung an, aber der mittlere Wärmeübergangskoeffizient im Arbeitsraum 
sinkt. Dadurch ergibt sich das in Abbildung 60 dargestellte Optimum. Durch eine Ver-
ringerung des Schadraumverhältnisses 0ε , z.B. durch Verkleinerung des festen Schad-
raumanteils fix,0V , steigt die spezifische Expansionsleistung bei gleichem Hub. Somit 
würde sich das Maximum für Kälteleistung und Gütegrad zu kleineren Hüben verschieben. 
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9.3.5 Fazit 
Die Ergebnisse der Simulationsrechnungen auf der Grundlage der Abmessungen und der 
Prozessbedingungen für die Grundvariante des Wärmeübertrager-Expanders zeigen die 
Abhängigkeit der Kälteleistung und des Gütegrades vom Massestrom, von der Eintritts-
temperatur des Niederdruckstroms und vom Kolbenhub und verdeutlichen den Einfluss der 
Längswärmeleitung sowie des Auslassdrucks. 
Für die gewählte Konfiguration wird in einem Massestrombereich von 0,19 bis 0,24 g/ s 
eine maximale Kälteleistung erzielt. Die Maxima sind relativ flach und verschieben sich 
mit höheren Eintrittstemperaturen des Niederdruckstroms und größeren Hüben in Richtung 
größerer Massedurchsätze. Einen größeren Einfluss auf die erzielbare Kälteleistung weist 
die Niederdruckstromeintrittstemperatur bzw. die Temperaturdifferenz am kalten Ende des 
Wärmeübertrager-Expanders auf. Das heißt, dass die maximale Kälteleistung und der 
Gütegrad maßgeblich durch die Güte (NTU) des Joule-Thomson-Wärmeübertragers be-
stimmt werden. Diese Tatsache lässt den Schluss zu, dass die Joule-Thomson-Stufe des 
Gesamtprozesses effizienter arbeitet als der Wärmeübertrager-Expander bei diesen Para-
metern. Durch einen höheren Expansionswirkungsgrad oder einen höheren Einlassdruck 
sind Verbesserungen möglich. 
Der Gegendruck pa für den Wärmeübertrager-Expander sollte möglichst hoch gewählt 
werden, um eine Annäherung an eine vollständige Expansion zu erreichen. Allerdings 
findet bei einem zu hohem Gegendruck eine „Unterexpansion“ statt, d.h. der Gegendruck 
wird bereits während der Expansion unterschritten. Da der Einfluss des optimal gewählten 
Gegendrucks nicht so stark ist, sollte mit Rücksicht auf zu kurze Füll- und Auslasszeiten, 
die für den Wärmeübergang ungünstig sind, dieses Optimierungspotential nicht „ausge-
reizt“ werden. 
Das Optimum des Gütegrades liegt bei deutlich niedrigeren Masseströmen als das 
Maximum der Kälteleistung. Aufgrund des zunehmenden Einflusses der Längswärme-
leitung wächst der Gütegrad degressiv mit sinkendem Massestrom bis zum Maximum (vgl. 
Abbildung 57 und Abbildung 52) bzw. bis zum minimalen Massedurchsatz, der durch die 
durch den Schadraum bestimmten Minimalfüllung des Arbeitsraumes festgelegt wird. 
Eine Verringerung des Längsleitungsparameters Λ  bietet ein Verbesserungspotential, wie 
anhand von Vergleichsrechnungen ohne den Einfluss der Längswärmeleitung gezeigt 
werden konnte. 
Die Erhöhung des Hubes führt aufgrund der Verringerung des Schadraumverhältnisses zu 
einer höheren spezifischen Arbeit bei gleichem Massedurchsatz. Trotz der schlechteren 
Wärmeübergangsverhältnisse im Arbeitsraum führt dies zu einem deutlichen Zuwachs an 
Kälteleistung. Einer Steigerung des Hubes sind durch den Shuttle-Verlust (vgl. 9.4.2) und 
durch Reibungsverluste Grenzen gesetzt. 
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9.4 Shuttle-Effekt und thermisches Wandverhalten 
9.4.1 Einfluss der Kolbenbewegung (Shuttle-Effekt) 
Aufgrund der Bewegung des Kolbens stehen sich im Laufe eines Arbeitszyklusses Wand-
flächen unterschiedlicher Temperatur gegenüber. Es fließt ein Wärmestrom zum jeweils 
kälteren Abschnitt der gegenüberliegenden Wand. An einer Position näher zum warmen 
Ende nimmt der Kolben Wärme auf und gibt sie jeweils an einer Position näher zum kalten 
Ende wieder ab. Der Kolben transportiert somit als „Shuttle“ Wärme von wärmeren 
Zylinderwandabschnitten zu kälteren Abschnitten. Dieser Effekt wird als Shuttle-Effekt 
bezeichnet. Die Auswirkungen des Shuttle-Effekts gleichen dem Mechanismus der 
Längswärmeleitung, es wird eine zusätzliche Wärme (Shuttle-Verlust) zum kalten Ende 
befördert.  
Im Modell, das im Wärmeübertrager-Programm (vgl. 8.1) verwendet wird, sind die 
Wärmeübertragerwände ortsfest. Ausgehend von stationären Temperaturprofilen, die 
mittels des Wärmeübertrager-Programms berechnet wurden, ist in Abbildung 61 der 
Verlauf der mittleren Zylinder- und Kolbenwandtemperatur über der Länge des Wärme-
übertrager-Expanders im unteren und oberen Totpunkt qualitativ dargestellt. Hierbei wird 
von der vereinfachenden Annahme ausgegangen, dass sich die Temperatur der Kolben-
wand in den Totpunkten jeweils durch eine Verschiebung des stationären Temperatur-























Kolben und Zylinder: 
w,ZKT −Δ  – am warmen Ende 
k,ZKT −Δ  – am kalten Ende 
Ks  – Kolbenhub 
UT – unterer Totpunkt 
OT – oberer Totpunkt  
 des Kolbens 
Abbildung 61 Zylinder- und Kolbenwandtemperaturverlauf (qualitativ) über der Länge: 
Kolben im unteren und oberen Totpunkt 
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Allgemein gilt für den zwischen Zylinder und Kolben übertragenen Wärmestrom: 
 )(T)x(A)a,,Nu(Q F,WF τλα Δ⋅⋅=&  (103)
Die gegenüberliegenden Wandflächenabschnitte Ai sind aufgrund des kleinen Steigungs-
winkels etwa gleich groß, deshalb ist die Fläche A in guter Näherung nur von der Orts-
koordinate x abhängig.  
Die „treibende Kraft“ für den Wärmeübergang ist die Temperaturdifferenz zwischen Wand 
und Fluid F,WTΔ . Die Temperaturdifferenz wird sich so einstellen, dass zum einen die 
Wärme in den Arbeitsphasen (vgl. 4.4.3, S. 39) und zum anderen der Shuttle-Wärmestrom 
übertragen wird. Vereinfachend wird bei der Abschätzung des Shuttle-Verlustes davon 
ausgegangen, dass die Temperaturdifferenz zwischen Wand und Fluid F,WTΔ  halb so groß 




1)(T F,W ττ Δ=Δ  
(104)
Mit dieser Annahme wird der Shuttle-Verlust überbewertet, denn die in den Arbeitsphasen 
in das oder aus dem Fluid zu übertragenden Wärmemengen sind größer als der Shuttle-
Verlust. Somit wird die für den Shuttle-Verlust relevante Temperaturdifferenz die kleinere 
der Temperaturdifferenzen sein.  
Der Wärmeübergangskoeffizient ist eine Funktion der Nußelt-Zahl, der Wärmeleitfähigkeit 
des Fluids und des Spaltes zwischen Kolben und Zylinder (vgl. 4.5.2 insbesondere Gl. 
(74)). Damit ergibt sich aus den Gleichungen (103) und (104): 
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Betrachtet man ein Flächenelement Ai konstanter Größe und berücksichtigt die lineare Ab-
hängigkeit des Spaltes a (Abbildung 62a) und der Temperaturdifferenz TΔ  (Abbildung 
62b) von der Zeit, so ergibt sich der in Abbildung 62b dargestellte prinzipielle Verlauf des 
Wärmestroms Q&  (vgl. Gl. (105)) für eine Periode T. Die Wärmeleitfähigkeit Fλ  des Fluids 




























a) Spalt als Funktion der Zeit b) Wärmestrom und Temperaturdifferenz 
Abbildung 62 Spalt, Temperaturdifferenz und Wärmestrom zwischen Kolben und 
Zylinder als Funktionen der Zeit für eine beliebige Position x im Spalt 
Aus Abbildung 62b geht hervor, dass für die vorgegebenen Temperaturprofile die in den 
Phasen nahe der unteren Totlage (I und IV) vom Kolben abgegebene Wärme größer ist als 
die in den Phasen nahe der oberen Totlage (II und III) aufgenommene Wärme.  
Somit wird sich ein Temperaturverlauf ergeben, bei dem sich die Wandtemperaturen 
dichter den Fluidtemperaturen mit den höheren mittleren Wärmeübergangskoeffizienten 
nähern. 
Die Berechnung der Wand- und Fluidtemperaturen unter dem Einfluss der Kolben-
bewegung ist nur durch das Einbeziehen einer zeitlich veränderlichen Wärmeübertrager-
fläche in die Simulation möglich, denn mit dem Temperaturgradienten in der Wand ändern 
sich auch der Längswärmeleitungsstrom und der Wärmeübergang zum Arbeitsgas und zu 
den Niederdruckströmen.  
Die Abhängigkeit der Wärmeleitfähigkeit Fλ  (vgl. Abbildung 1) des Gases im Arbeits-
raum von dem sich in den Arbeitsphasen ändernden Druck beeinflusst den Wärmetransport 
zusätzlich, vor allem am kalten Ende (60 K). Die Wärmeleitfähigkeit in der Einströmphase 
(200 bar) kann ca. 2,4 mal so groß sein wie in der Ausströmphase (60 bar). 
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Durch die zusätzliche Temperaturdifferenz zwischen Kolben und Zylinder werden auch die 
Zustandsänderungen im Arbeitsraum beeinflusst. Abbildung 63 zeigt qualitativ den Druck-
verlauf im Arbeitsraum, den Temperaturverlauf eines Kolbenwandelements (TK) und die 


























Abbildung 63 Zeitlicher Druck- und Wandtemperaturverlauf (qualitativ) für ein 
Element des Arbeitsraumes 
In der Einströmphase (6-2) wird der Zylinder infolge der niedrigeren Wandtemperatur 
mehr Wärme des einströmenden Gases aufnehmen als der Kolben. Die im Laufe der 
Expansion (2-3) unter die mittlere Zylinderwandtemperatur sinkende Kolbentemperatur 
wird dazu führen, dass der polytrope Zustandsverlauf des Gases zunehmend von der 
Isothermen abweicht. Ähnliches gilt für die  Rückkompression (5-6), die durch die höhere 
Kolbentemperatur beeinflusst wird. In Abhängigkeit von den örtlichen Temperatur-
differenzen kann es auch zu einer teilweisen Umkehr der Wärmestromrichtung kommen. 
Wenn die Temperaturdifferenz zwischen Kolben und Zylinder kleiner ist als die sich 
während Expansion oder Kompression einstellende Temperaturdifferenz zwischen Fluid 
und beiden Wänden, wird der Wärmetransport in das oder aus dem Fluid gegenüber dem 
Wärmetransport zwischen den Wandflächen überwiegen. Diese Konstellation ist für das 
kalte Ende zu erwarten, da die Temperaturdifferenz zwischen Kolben und Zylinder am 
kalten Ende deutlich niedriger ist als am warmen Ende (vgl. Abbildung 61). 
In der Ausströmphase (3-5) wird der Kolben infolge der niedrigeren Wandtemperatur mehr 
Wärme des ausströmenden Gases aufnehmen als der Zylinder. 
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9.4.2 Shuttle-Verlust 
9.4.2.1 Shuttle-Verlust in Gaskältemaschinen 
In Gaskältemaschinen bewirkt der Shuttle-Effekt im konzentrischen Spalt zwischen 
Zylinder und Verdränger („Kolben“) einen Wärmetransport (Shuttle-Verlust) in Richtung 
des Kaltkopfes und mindert somit die Netto-Kälteleistung. In der Literatur wird unter 
Annahme einer harmonischen Kolbenbewegung, eines linearen Temperaturverlaufs beider 









sdFaktorQ −⋅⋅⋅= πλ&   lZ - Länge des Zylinders (106)
Für die Temperaturen Tw und Tk sind die Wandtemperaturen am warmen und am kalten Ende einzusetzen.  
 
Der Faktor wird unterschiedlich angeben: Leo, u.a. in /91/, gibt 0,186 an, Zimmermann in 
/94/ den Wert 0,25. Eine weitere Voraussetzung bezieht sich auf die instationären Wärme-
leitvorgänge in der Verdränger- und Zylinderwand. Das thermische Verhalten der in die 
Wand eindringenden Temperaturwellen darf nicht zu einer Begrenzung des Wärmestroms 
in der Wand führen.  
Der Shuttle-Verlust bestimmt sich also gemäß Gleichung (106) durch die Wärmeleit-
fähigkeit des Fluids Fλ  im Spalt a, eine mit dem Hub sK und dem Verdrängerdurchmesser 
dK gebildete Fläche Amax und eine durch den Hub bestimmte maximale Temperatur-






TTT −=Δ  
(107)
Die Fläche Amax ( KKmax sdA π= ) entspricht dem Zylinderwandabschnitt am kalten oder 
warmen Ende, dem in der Endlage des Verdrängers kein Wandabschnitt „gegenübersteht“. 
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9.4.2.2 Shuttle-Verlust für den durchgehenden Kolben 
Es wird der Shuttle-Verlust am kalten Ende des Wärmeübertrager-Expanders mit unmittel-
baren Auswirkungen auf die Kälteleistung für die in Abbildung 61 skizzierte Form des 
Kolbens abgeschätzt.  
Der Shuttle-Verlust im konischen Ringspalt am kalten Ende des Arbeitsraumes kann mit 
Hilfe von Gleichung (105) berechnet werden. Die Temperaturdifferenz zwischen Kolben 
und Zylinder TΔ  und der Spalt a sind vom zeitlichen Verlauf der Kolbenbewegung ab-
hängig (vgl. Abbildung 62). Die Änderung des örtlich nicht konstanten Spaltes im Über-
gangsbereich mit konischen und zylindrischen Wandabschnitten wird nicht berücksichtigt. 
Geht man von einer linearen Bewegung zwischen den Totpunkten aus (vgl. 6.2.2, 
























2T0 ≤≤τ  
T - Periodendauer (108)
Die für den Shuttle-Verlust maßgebliche Fläche Amax (Gl. (108)) wird konstant ange-
nommen. 
Nach Einsetzen der Gleichungen (108) in Gleichung (105), der Lösung des Integrals und 


















































Es wird deutlich, dass der Shuttle-Verlust mit den getroffenen Annahmen (vgl. 9.4.2.1) 
unabhängig von der Arbeitsfrequenz ist.  
Die mittlere Wärmeleitfähigkeit des Fluids m,Fλ  am kalten Ende wird mit Hilfe des mitt-
leren Drucks pm (Gl. (101), S. 102) des Arbeitszyklusses und der Temperatur am kalten 
Ende Tk berechnet. 
Für eine gewählte Konfiguration des Wärmeübertrager-Expanders (Abmessungen, Wär-
meleitfähigkeit der Wände, Expansionswirkungsgrad, Ein- und Austrittsdruck etc.) ist der 
Maximalwert der Temperaturdifferenz ( ZKT −Δ ) in einer Periode (vgl. Abbildung 62) eine 
Funktion der Eintrittstemperatur des Niederdruckstroms und des Hubes, wie mit Hilfe des 
Wärmeübertrager-Programms festgestellt werden konnte. 
Mit steigender Eintrittstemperatur der Niederdruckströme in die Wärmeübertrager sinkt die 
Temperaturdifferenz zwischen dieser Eintrittstemperatur und der Austrittstemperatur aus 
dem Arbeitsraum (vgl. T2 und T7 in Abbildung 49, S. 100). Die Temperaturgradienten in 
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Kolben- und Zylinderwand verringern sich und somit auch die Temperaturdifferenz 
k,ZKT −Δ  am kalten Ende des Arbeitsraumes (Abbildung 64a). 
Die Temperaturdifferenz am warmen Ende des Wärmeübertrager-Expanders ( w,ZKT −Δ ) 
bleibt nahezu konstant. Aus beiden Temperaturdifferenzen wird eine mittlere Temperatur-
differenz m,ZKT −Δ  gebildet: 
 
w,ZKk,ZKm,ZK TTT −−− Δ⋅Δ=Δ  (110)
Abbildung 64 zeigt die Temperaturdifferenzen zwischen Kolben und Zylinder am warmen 
und am kalten Ende sowie das mit Gleichung (110) gebildete geometrische Mittel in Ab-
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a) Temperaturdifferenz als Funktion der 
 Niederdruckstromeintrittstemperatur 
b) Temperaturdifferenz zwischen Kolben     
 und Zylinder als Funktion des Hubes 
Abbildung 64 Temperaturdifferenz zwischen Kolben und Zylinder als Funktion der 
Niederdruckstromeintrittstemperatur und des Hubes 
Für die berechneten Fälle kann die Rückwirkung des Hubes auf die mittleren Wärmeüber-
gangskoeffizienten im Arbeitsraum und die dadurch bewirkte Veränderung der Wand-
temperaturgradienten am kalten Ende vernachlässigt werden. Ebenso verhält es sich mit 
dem Einfluss verschiedener Masseströme. Für beide Mechanismen betragen die Ab-
weichungen von dem in Abbildung 64b gezeigten linearen Verlauf weniger als %5±  für 
die Temperaturdifferenz k,ZKT −Δ  und %2±  für die Temperaturdifferenz m,ZKT −Δ . 
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Mit den in Tabelle 27 angegebenen Daten für die Grundvariante des Wärmeübertrager-
Expanders wird der Shuttle-Verlust quantitativ untersucht. 
Tabelle 27 Daten der Grundvariante für die Berechnung des Shuttle-Verlustes  
Zylinder/ Kolben 
 
kalt (unten) Einheit 
Nußelt-Zahl Nu (vgl. Gl. (72), S. 45) 7,56 - 
Durchmesser du 10 mm 
Minimalspalt a0 0,1 mm 
Steigungswinkel α  1,43 ° 
Wärmeleitfähigkeit m,Fλ , Neon (102 bar, 70 K) 0,037 W/ m K 
Temperaturdifferenzen k,ZKT −Δ , m,ZKT −Δ  Abbildung 64b K 
 
Abbildung 65 zeigt den mit diesen Daten gemäß Gleichung (109) berechneten Shuttle-





















mit ΔTK-Z,m TND,ein = 60 K
 
Abbildung 65 Shuttle-Verlust in Abhängigkeit vom Kolbenhub 
Betrachtet man den mit der mittleren Temperaturdifferenz zwischen Kolben und Zylinder 
m,ZKT −Δ  berechneten Shuttle-Verlust als relevante Größe, so ergeben sich 0,14 W für 
10 mm Hub und 0,50 W Shuttle-Verlust für einen Hub von 20 mm (Abbildung 65).  
Wird aufgrund der Ausführung des Joule-Thomson-Wärmeübertragers eine Niederdruck-
stromeintrittstemperatur von 80 K erreicht, so verringern sich die Shuttle-Verluste infolge 
der kleineren Temperaturdifferenz m,ZKT −Δ  (vgl. Abbildung 64a) auf etwa 75 % der oben 
angegebenen Werte. 
Der in die Zylinderwand eingetragene Wärmestrom SQ&  (Shuttle-Verlust) verringert die 
effektive Kälteleistung und beeinflusst den Eintrittszustand des Niederdruckgases in den 
Zylinder-Wärmeübertrager.  
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9.4.2.3 Shuttle-Verlust bei abgesetztem Kolben am kalten Ende 
Wird der Kolben als Kegelstumpf ausgeführt (vgl. Abbildung 14), so weist der Wärme-
übertrager-Expander am kalten Ende keine Dichtung auf. In diesem Fall ist zusätzlich die 
für den Shuttle-Verlust relevante Zylinderwandfläche A am kalten Ende des Arbeitsraumes 





















sd)(A τπτ  
2T0 ≤≤τ  
 T - Periodendauer 
 
(111)
Abbildung 66 Fläche A am kalten Ende des Arbeitsraumes als Funktion der Zeit 
Durch Einsetzen von Gleichung (111) zusätzlich zu den Gleichungen (108) in die Glei-




































































Eine Veränderung der geometrischen Parameter (Länge, Durchmesser, Hub) beeinflusst 
sowohl direkt als auch indirekt über das Schadraumverhältnis und die Spaltweite (vgl. Ab-
schnitt 4.3) den Shuttle-Verlust.  
Im Anhang (Anlage 5) werden auf Basis der Daten für die Grundvariante des Wärmeüber-
trager-Expanders quantitative Angaben zum Shuttle-Verlust bei abgesetztem Kolben in 
Abhängigkeit vom Hub gegeben. 
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9.4.3 Temperaturschwankungen in der Wand 
Sowohl für den Shuttle-Verlust als auch für die Wärmeübertragungsvorgänge spielt das 
thermische Verhalten der Kolben- und Zylinderwand eine große Rolle.  
Das Verhältnis von Wärmeübergang an der Wand zur Wärmeleitung in der Wand drückt 






=  mit X – halbe Plattenstärke (113)
Betrachtet wird die Änderung der Temperatur im Arbeitsraum als harmonische Schwin-

























OÂ   relative Amplitude und 
Oϕ   relative Phasenlage an der 
 Wandoberfläche 




Abbildung 68 Periodische Temperaturänderung im Fluid und an der Wandoberfläche 
Die Temperaturverteilung in der Wand ist eine Funktion des Abstandes zur Oberfläche, der 







fM ==  mit a – Temperaturleitfähigkeit (115)
λL  bezeichnet man auch als thermische Eindringtiefe, da in dieser Wandtiefe die 
Amplitude der Temperaturschwankung ( WTΔ ) auf den e-ten Teil (Basis des natürlichen 
Logarithmus) des Wertes an der Oberfläche ( OTΔ ) abgeklungen ist.  
Anhand typischer Wandeigenschaften der Grundvariante des Wärmeübertrager-Expanders 
(Tabelle 28) wird der Einfluss verschiedener Parameter untersucht. 
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Tabelle 28 Wandeigenschaften der Grundvariante des Wärmeübertrager-Expanders 
Zylinder- oder Kolbenwand (Edelstahl) 









Wandstärke X2W =δ  0,2 mm 
Frequenz f 1 Hz 
Wärmeleitfähigkeit Wλ  5,8 14,9 12,0 W/ m K 
Temperaturleitfähigkeit a 7,34 3,95 4,40 10-6 m2/ s 
Kennzahl M (Gl. (115)) 0,07 0,09 0,08 - 
thermische Eindringtiefe λL  1,46 1,12 1,18 mm 
spezifische Wärmekapazität cW 128 477 344 J/ kg K 
 
Die in der Tabelle 28 angegebenen thermischen Stoffdaten sind dem Programm Cryocomp 
/19/ entnommen.  
Mit den Wandeigenschaften aus Tabelle 28 und den Wärmeübergangszahlen (Gl. (74)) im 
Arbeitsraum für die untere (UT) und obere Totlage (OT) des Kolbens ergeben sich die in 
Tabelle 29 dokumentierten Kennzahlen für das warme und das kalte Ende. 
Tabelle 29 Kennzahlen (Biot-Zahlen) für ausgewählte Wärmeübergangskoeffizienten 
Zylinder- oder Kolbenwand: Edelstahl 
kalt (unten): 60 K warm (oben): 300 K  
 
  
UT23 OT24 Mittel25 UT OT Mittel Mittelwert26 Einheit 
α  2590 302 787 2030 545 867 826 W/ m2 K 
Biot-Zahl 0,038 0,004 0,012 0,014 0,004 0,006 0,007 - 
M 0,07 0,09 0,08 - 
 
Die kleinen Werte für die Biot-Zahl ( 0Bi → ) bringen allgemein zum Ausdruck, dass der 
Wärmeübergangswiderstand gegenüber dem Wärmeleitwiderstand in der Wand dominiert. 
Das heißt, die Temperaturunterschiede in der Wand können vernachlässigt werden und die 
Schwankung der Oberflächentemperatur OTΔ  ist für die gesamte Wand charakteristisch. 
Da der Wärmeübertrager-Expander in der geplanten Ausführung berippte und unberippte 
Abschnitte aufweist, bildet sich ein Temperaturfeld aus, welches einer analytischen Be-
trachtung nicht ohne weiteres zugänglich ist. Deshalb wird das Modell „ebene Platte“ auf 
die unberippte Kolben- und Zylinderwand angewendet.  
Anhand der Angaben in den Tabellen und mit Hilfe der in /87/ aufgeführten analytischen 
Lösung für die instationäre Wärmeleitung im ruhenden Körper bei periodischer Änderung 
                                                 
23 Minimaler Spalt: 0,1 mm; Neon: pe = 200 bar; Nu: 7,56 vgl. Abschnitt 4.5.2 
24 Maximaler Spalt: 0,35 mm; Neon: pa = 60 bar; Nu: 7,56 vgl. Abschnitt 4.5.2 
25 Mittelwert (Gl. (102), S. 102) über einen Hub (10 mm) für bar5,109ppp aem =⋅=  
26 geometrischer Mittelwert der Mittelwerte vom warmen und kalten Ende 
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des Umgebungszustandes am Beispiel der unendlich ausgedehnten ebenen Platte wurde 
Abbildung 69 erstellt. Sie zeigt die relative Amplitude der Oberflächentemperatur OÂ  als 
Verhältnis der Amplitude der Wandtemperatur an der Oberfläche zur Amplitude der 
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Abbildung 69 Amplitude (relativ) der Oberflächentemperatur am warmen und kalten 
Ende als Funktion der Kennzahl M 
Abbildung 69 zeigt, dass aufgrund der höheren Temperaturleitfähigkeit ein Wandabschnitt 
am kalten Ende der Temperaturschwankung im Arbeitsraum eher folgen wird als ein 
Wandstück am warmen Ende. Der Vergleich der Mittelwerte macht deutlich, dass eine, mit 
der Periodendauer des Arbeitszyklusses identische, periodische Änderung der Gastempe-
ratur im Arbeitsraum eine gedämpfte ( FT78,0 Δ⋅ ) Temperaturschwankung der Wand am 
kalten Ende nach sich zieht, am warmen Ende dagegen die Amplitude der Temperatur-
schwankung nur  FT34,0 Δ⋅  beträgt.  
Der Einfluss der Frequenz wird am Beispiel „mittlerer“ Wärmeübergangsverhältnisse 
( 007,0Bi = ) illustriert: Schnelle Temperaturänderungen dringen deutlich gedämpft und 
zeitversetzt in die Wand ein. Daraus leitet sich die Schlussfolgerung ab, dass die Tempera-
tursprünge während des Ein- und Auspuffens (vgl. Abbildung 18, S. 33) den zeitlichen 
Wandtemperaturverlauf nur unwesentlich beeinflussen werden. Die temperaturabhängigen 
Wandeigenschaften und die spaltdominierten Wärmeübergangsbedingungen bewirken 
zusätzlich eine Phasenverschiebung der Oberflächentemperatur Oϕ  (vgl. Gl. (114)) 
gegenüber der Gastemperatur (Abbildung 70). 
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Abbildung 70 Phasenverschiebung der Oberflächentemperatur (relativ) 
So würde ein Wandabschnitt am warmen Ende Temperaturänderungen im Arbeitsraum im 
Mittel in einem zeitlichen Abstand von 19 % der Periodendauer T ( 22,139,0 −=− π ) 
nachfolgen. 
Anhand von Nachrechnungen konnte bestätigt werden, dass in einer Platte mit diesen 
Wandeigenschaften die Dämpfung der Temperaturwelle und die Phasenverschiebung 
zwischen Oberfläche und Kern vernachlässigt werden können. Man kann sich also am 
Grenzfall „dünne Platte“ orientieren. Die in den Abbildungen dargestellten Schwankungen 
der Oberflächentemperatur sind somit für den gesamten Wandquerschnitt repräsentativ.  
Damit steht auch die gesamte Plattendicke zur Speicherung von Wärme zur Verfügung. 







Δ⋅⋅⋅= δπρ  (116)
Mit Hilfe von Gleichung (116) und den Angaben aus Tabelle 28 wurde eine auf die 
Temperaturschwankung der Wand bezogene Wärmemenge berechnet.  
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Tabelle 30 stellt die Ergebnisse auszugsweise dar:  
Tabelle 30 Wärmespeicherkapazität der unberippten Wand (Modell “Platte“) 
Zylinder- oder Kolbenwand: Edelstahl   
 
kalt (unten): 60 K warm (oben): 300 K Mittelwert27 Einheit 
Dichte Wρ   7900 kg/ m3 
Länge l 200 mm 
Durchmesser d 10 20 15 mm 
OT21 TQ Δ
28 2,5 18,9 10,2 J/ K 
FT21 TQ Δ
29 2,0 6,5 4,5 J/ K 
 
Für die in Tabelle 30 (letzte Zeile) ausgewiesenen Werte für die je 1 K Temperatur-
änderung (Amplitude) des Gases speicherbare Wärme ist die Dämpfung der Temperatur-
schwankung in der Wand gemäß Abbildung 69 (Mittelwerte) berücksichtigt worden. 
Im berippten Wandbereich erfahren die Temperaturschwankungen sowohl an der 
Oberfläche als auch zur Wandmitte (Kern) hin eine zunehmende Dämpfung. Somit steht 
nicht mehr der gesamte Wandquerschnitt (die gesamte Rippe) mit voller Amplitude zur 
Speicherung der Wärme zur Verfügung. Unterhalb einer Wandstärke bzw. Rippenlänge 
von 1 mm kann dieser Effekt vernachlässigt werden. 
Die Lösung für den (unendlich ausgedehnten) Zylinder weist geringere Abweichungen in 
der Wand von der „anregenden Temperaturschwingung“ FTΔ  im Arbeitsraum aus. Das 
heißt, die Orientierung an der Lösung für die Platte bezieht sich auf den „schlechtesten 
Fall“ bezüglich der Speicherfähigkeit der Wand.  
Fazit 
Die zyklischen Temperaturänderungen im Arbeitsraum des Wärmeübertrager-Expanders 
bewirken gedämpfte und phasenverschobene Temperaturschwankungen in der Kolben- 
und Zylinderwand. Davon sind die Wandabschnitte am warmen Ende aufgrund der 
niedrigen Temperatur- und der hohen Wärmeleitfähigkeit stärker betroffen als die kalten 
Wandabschnitte.  
Die unberippten Wandabschnitte entsprechen dem Modell „dünne Platte“, d.h. die Tempe-
raturschwankungen an der Oberfläche sind für den gesamten Wandquerschnitt 
repräsentativ. Die Temperaturfelder der berippten (Rippenlänge 4 mm) und unberippten 
Wandabschnitte überlagern sich. Dadurch verstärken sich die vom Modell Platte 
abgeleiteten Tendenzen, d.h. die Amplitude der Temperaturschwankung an der berippten 
Wandoberfläche wird, abgesehen von dem Extremfall („kalte“ Wand in UT), weniger als 
10 % der Gastemperaturänderung ausmachen. Die Phasenverschiebung am kalten Ende 
nähert sich den Werten für das warme Ende. Mit zunehmender Wandtiefe erfahren die 
                                                 
27 Rechnung mit mittlerem Durchmesser (15 mm) und mittlerer spez. Wärmekapazität (vgl. Tabelle 28) 
28 in der Platte je Halbperiode speicherbare Wärme je 1 K Temperaturschwankung der Wand 
29 in der Platte je Halbperiode speicherbare Wärme je 1 K Temperaturänderung des Gases 
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Temperaturwellen eine zusätzliche Dämpfung, so dass nicht mehr der volle Wandquer-
schnitt für die Speicherung von Wärme zur Verfügung steht. 
Schnelle Temperaturänderungen, d.h. Temperaturschwankungen, deren Periodendauer 
deutlich unterhalb der Zykluszeit der Maschine liegt, dringen deutlich gedämpft und zeit-
versetzt in die Wand ein. Daraus resultiert, dass die Temperatursprünge während der Ein- 
und Auspuffphase den zeitlichen Wandtemperaturverlauf nur unwesentlich beeinflussen 
werden.  
Für die Zwischenspeicherung von Wärme in den Arbeitsphasen stehen die gesamte unbe-
rippte Kolben- und Zylinderwand sowie ein Teil der Speichermasse der Rippen zur 
Verfügung. Für die Wärmeübertragung in den quasistatischen Arbeitsphasen (Expansion, 
Kompression) sind Temperaturdifferenzen zwischen Fluid und Wand im Arbeitsraum 
notwendig. Insgesamt kann eingeschätzt werden, dass die durch diese Temperatur-
änderungen im Arbeitsraum verursachten Temperaturschwankungen in der Wand 
ausreichen, um die übertragene Wärme zu speichern. Für die betrachteten Fälle (vgl. 9.3) 
betragen die Temperaturschwankungen in der Wand im Mittel nicht mehr als 1 K. Am 
kalten Ende und während der Füllungsphase kann es zu größeren Temperatur-
schwankungen kommen. 
Somit kann, einen stationären Betriebsfall vorausgesetzt, die jeweilige Wandtemperatur in 
Näherung als eine zeitlich konstante Größe angesehen werden. Der Wärmedurchgang zum 
Niederdruckstrom kann in guter Näherung mit einer zeitlich konstanten Wandtemperatur 
gerechnet werden. 
Daher werden sich auch die Rückwirkungen der phasenverschobenen Temperatur-
schwankungen in der Wand auf den Shuttle-Verlust (vgl. 9.4.2) in Grenzen halten. Eine 
exakte Antwort auf diese Frage kann aber nur gefunden werden, wenn der zyklische 
Arbeitsprozess der Expansionsmaschine in die Simulation einbezogen wird. 
Mit steigender Arbeitsfrequenz der Maschine steigt auch die Frequenz der Temperatur-
änderungen. Die realtive Amplitude der Temperaturschwankung in der Wand sinkt, so dass 
bei gleicher zu übertragener Wärmemenge die Temperaturänderung im Arbeitsraum 
ansteigen wird. Gleichzeitig sinkt die Speicherfähigkeit (der Ausnutzungsgrad) des 
berippten Wandanteils, so dass auch die absoluten Amplituden der Temperatur-
schwankungen in der Wand zunehmen werden. Deshalb sollte bei höheren Frequenzen ein 
Rippenmaterial mit einer höheren Temperaturleitfähigkeit ausgewählt werden. Weist der 
Werkstoff, z.B. Aluminium, gleichzeitig eine höhere Wärmeleitfähigkeit auf, so können 
auch der Rippenwirkungsgrad und damit der Wärmeübergang auf der Niederdruckseite 
verbessert werden. 
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9.5 Berücksichtigung des Shuttle-Verlustes 
Durch den Shuttle-Verlust als zusätzlichen Verlust wird die Kälteleistung vermindert. 
Abbildung 71 zeigt Kälteleistung und Shuttle-Verlust für die Druckkombination mit einem 
Austrittsdruck von 60 bar (pe/ pa: 200/ 60 bar), für eine Niederdruckstromeintritts-
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Abbildung 71 Kälteleistung und Shuttle-Verlust als Funktionen des Hubes 
Der mit dem Hub ansteigende Shuttle-Verlust (vgl. 9.4.2) verringert die Kälteleistung. Die 
sich ergebende effektive Kälteleistung 
 
S0eff,0 QQQ &&& −=  (117)
weist für die betrachtete Konfiguration (Grundvariante) und für die angegebenen 
Bedingungen bei einem Hub von 15 bis 18 mm ein Maximum von 0,8-0,95 W auf.  
Für eine Eintrittstemperatur des Niederdruckstroms in den Wärmeübertrager-Expander von 
80 K ergibt sich eine Verbesserung auf ca. 1,3 W effektiver Kälteleistung im gleichen 
Hubbereich. 
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Mit Hilfe der effektiven Kälteleistung (Gl. (117)) wird der effektive Gütegrad eff,Pη  (vgl. 



















Zwischen 13 und 18 mm Kolbenhub befindet sich für die betrachtete Konfiguration 
(Grundvariante) und für die angegebenen Bedingungen das flache Optimum des effektiven 
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Abbildung 72 Gütegrade als Funktion des Hubes (Massestrom: 0,22 g/ s) 
Der maximale effektive Gütegrad für diesen Massestrom beträgt ca. 9 % (0,09) bei einem 
Hub von 16-17 mm.  
Für eine Eintrittstemperatur des Niederdruckstroms in den Wärmeübertrager-Expander von 
80 K ergibt sich eine Verbesserung auf ca. 14 % bei gleichen Hüben. Allerdings ist der 
Gütegrad stärker vom Massestrom als vom Hub abhängig (vgl. Abbildung 52, S. 105 und 
Abbildung 57, S. 110). 
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10 Zusammenfassung und Ausblick 
Viele Anwendungen der Hochtemperatur-Supraleitung arbeiten vorteilhaft im Temperatur-
bereich zwischen 30 K – 50 K. Für diesen Temperaturbereich existieren nur wenige 
geeignete Kältemaschinen mit kleiner Kälteleistung (1-2 W) und gutem Wirkungsgrad.  
Das Edelgas Neon ist aufgrund seiner Stoffeigenschaften (inert, nicht brennbar, hohe 
volumetrische Kälteleistung) ein hervorragendes Kältemittel für diesen Temperaturbereich. 
Es kann gleichzeitig als Kältemittel, Kälteträger oder Kältespeicher verwendet werden, wie 
anhand von Beispielen aus der Literatur und einer realisierten Joule-Thomson-Demonstra-
tionsanlage deutlich wird. 
Als Ergebnis einer Prozessanalyse wird ein Kältekreislauf vorgestellt, der speziell den 
Stoffeigenschaften von Neon angepasst ist. Durch die Überlagerung von Wärmeüber-
tragung und arbeitsleistenden Expansionsschritten sowie der Einbeziehung einer Joule-
Thomson-Stufe kann ein günstiger Prozessverlauf erreicht werden, der im oberen 
Temperaturbereich die „Idealgas“-Eigenschaften und im unteren Temperaturbereich die 
realen Gaseigenschaften von Neon berücksichtigt. 
Die theoretischen Untersuchungen zur Abhängigkeit der Prozessgüte von der Güte der 
Wärmeübertragung und der Expansion legen den Schluss nahe, dass auch mit weniger 
effizienten Komponenten ein vergleichsweise hoher Gütegrad erreichbar sein sollte.  
Durch die Integration von Wärmeübertragerflächen in eine Kolbenexpansionsmaschine 
wird ein vollständig neues Konzept vorgeschlagen, um Kälte in einem großen Temperatur-
bereich in vielen Expansionsschritten zu erzeugen, ohne dafür viele Expansionsmaschinen 
zu verwenden. Die Einheit aus Wärmeübertrager und Expander wird als Wärmeübertrager-
Expander bezeichnet. 
Mit der Gestaltung von Kolben und Zylinder in konischer Grundform wird der Wärme-
übergangskoeffizient im Arbeitsraum günstig gestaltet und die Wärmeübergangsfläche bei 
gegebenem Expansionsvolumen vergrößert. 
Mehrere Versuchsmaschinen wurden konstruiert und untersucht. Da sich die Längswärme-
leitung in der Versuchsmaschine mit Metallzylinder als wesentliche Verlustgröße heraus-
stellte, wurde eine Versuchsmaschine mit Kunststoffzylinder getestet. Hierbei konnte, trotz 
Verlust der Funktion des Zylinders als Wärmeübertrager, eine Verbesserung gegenüber der 
Metallvariante festgestellt werden.  
Es sind mehrere Konzepte der Kolbensteuerung erprobt worden. Da aber die Lösung der 
Abtriebsaufgabe nicht im Vordergrund der Arbeit stand, wurde für die Erprobung der Ver-
suchsmaschinen überwiegend ein pneumatischer Antrieb mit mechanischer Dämpfung 
(Membranstellantrieb) verwendet. Erste Untersuchungen mit einem hydraulischen Stoß-
dämpfer mit (Gas-) Federunterstützung deuten darauf hin, dass eine angepasste Hydraulik-
einheit eine kompakte Alternative darstellen könnte.  
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Die Abdichtung des Arbeitsraumes stellt einen weiteren Problemkreis dar. Die Dichtungen 
müssen ohne Schmierung (trockenlaufend) gegen hohe Drücke abdichten und trotzdem 
niedrige Reibwerte sowie kleine Einbauräume für einen kleinen Schadraumanteil auf-
weisen. In den Versuchsmaschinen sind verschiedene Standarddichtungen zum Einsatz 
gekommen, die diese Anforderungen im untersuchten Temperatur- und Druckbereich 
erfüllen. Die Dichtung am kalten Ende der Tieftemperaturvariante stellt allerdings ein 
kritisches Bauteil dar. Diese Aussage gilt ebenfalls für das Auslassventil. Für beide Bau-
teile werden Lösungsansätze bzw. Alternativen erwähnt. 
Anhand der Versuche konnten die wesentlichen Verlustquellen und Problembereiche 
identifiziert werden. Es wurde im Rahmen der Versuchsbedingungen nachgewiesen, dass 
für das vorgesehene Druckverhältnis eine nahe isotherme Expansion (mittlerer Polytropen-
exponent: 1,1) und Rückkompression möglich ist. 
Es wurden Möglichkeiten zur Verringerung der Längswärmeleitung durch eine Reduktion 
der Wärmeleitfähigkeit in Längsrichtung (anisotrope Werkstoffe, gebauter Kolben und 
Zylinder) aufgezeigt und FEM-Berechnungen zur Ermittlung einer minimalen Wandstärke 
vorgestellt. 
Um die verschiedenen Parameter gezielter und freier variieren zu können, wurden zwei 
Simulationsprogramme verwendet. Mit Hilfe des Wärmeübertrager-Programms wurden die 
Wärmeübertragungsvorgänge unter Berücksichtigung der Längswärmeleitung simuliert. 
Hierbei geht die abgeführte Expansionsarbeit als stationäre Wärmesenke im Arbeitsraum 
ein. Der im Ergebnis vorliegende stationäre Temperaturverlauf ist die Grundlage für die 
Berechnung der Expansionsarbeit unter Berücksichtigung der Realgaseigenschaften im 
Expander-Programm. Beim heutigen Stand von Hard- und Software könnte ein Programm-
algorithmus die Kopplung beider Probleme übernehmen. 
Im Rahmen der getroffenen Annahmen und der Messunsicherheiten lässt sich eine Über-
einstimmung zwischen den berechneten und den experimentell ermittelten Werten fest-
stellen.  
Für die Neon-Tieftemperaturvariante ist eine Grundkonfiguration (Grundvariante) des 
Wärmeübertrager-Expanders definiert worden. Anhand dieser Grundvariante, bei der 
bestimmte geometrische und Prozessgrößen festlegt sind, wurde mit Hilfe der Simulations-
programme der Einfluss verschiedener Parameter auf die erzielbare Kälteleistung und den 
Gütegrad untersucht. Der Wärmeübertrager-Expander wurde als Teil des beschriebenen 
Prozesses mit einer Joule-Thomson-Stufe betrachtet. 
Es sind systematisch der Massestrom, der Austrittsdruck (Mitteldruck) aus dem Wärme-
übertrager-Expander, die Eintrittstemperatur des Niederdruckstroms und der Hub variiert 
worden. 
Die Kälteleistung weist sowohl in Abhängigkeit vom Massestrom als auch vom Hub ein 
Maximum auf. Das Maximum der Kälteleistung als Funktion des Massestroms bei festge-
legtem Hub ist auf die gegensätzlichen Auswirkungen der Längswärmeleitung, deren Ein-
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fluss mit steigendem Massestrom sinkt, und der Güte der Wärmeübertragung, die mit 
sinkendem Massestrom steigt, zurückzuführen. Die maximale Kälteleistung in Abhängig-
keit vom Hub ergibt sich durch die mit dem Hub ansteigende (spezifische) Expansions-
leistung und den mit steigendem Hub sinkenden mittleren Wärmeübergangskoeffizienten 
aufgrund des größeren Spaltes zwischen Kolben und Zylinder. Zusätzlich verschiebt der 
Shuttle-Verlust durch Wärmetransport mittels des Kolbens die effektive Kälteleistung zu 
kleineren Hüben.  
Die Lage des Maximums für die Kälteleistung wird auch durch den Schadraum beeinflusst. 
Durch eine Verringerung des festen Schadraumanteils steigt die spezifische Expansions-
leistung bei gleichem Hub und somit nahezu gleichem Shuttle-Verlust. Wird zusätzlich der 
durch Herstellungstoleranzen und durch Unsicherheiten bei der Ansteuerung der Kolben-
totlage bedingte Minimalspalt verringert, so kann bei gleichem Hub gleichzeitig das 
Schadraumverhältnis verringert und der mittlere Wärmeübergangskoeffizient erhöht 
werden.  
Mit Hilfe eines abgesetzten Kolbens mit zylindrischem Abschluss (vgl. Abbildung 14, 
S. 27) ließe sich ein zusätzliches Expansionsvolumen am kalten Ende realisieren, welches 
zwar das Schadraumverhältnis etwas verschlechtert, aber zu einer deutlichen Erhöhung der 
Expansionsleistung am kalten Ende ohne weitere Zunahme des Shuttle-Verlustes führt und 
somit eine Steigerung der Kälteleistung bewirkt. Dadurch könnte auch die Dichtung am 
kalten Ende entfallen. 
Die Kälteleistung der konischen Grundvariante ist weiterhin abhängig vom Austrittsdruck 
aus dem Wärmeübertrager-Expander. Da der Einfluss des optimal gewählten Auslass-
drucks nicht so stark ist, sollte mit Rücksicht auf zu kurze Füll- und Auslasszeiten, die für 
den Wärmeübergang in der Ein- und Ausströmphase ungünstig sind, dieses Optimierungs-
potential nicht „ausgereizt“ werden.  
Die durch die Güte (NTU) des Joule-Thomson-Wärmeübertragers bestimmte Eintritts-
temperatur des Niederdruckstroms in den Wärmeübertrager-Expander hat einen großen 
Einfluss auf die erzielbare Kälteleistung. Mit steigender Eintrittstemperatur, d.h. sinkender 
Temperaturdifferenz am kalten Ende des Wärmeübertrager-Expanders, steigen der NTUT-
Wert für den Arbeitsraum und somit auch die Kälteleistung. Der Wärmeübertrager-
Expander profitiert zusätzlich vom Anstieg der Expansionsleistung mit steigender 
Temperatur im Arbeitsraum.  
Das Maximum der Kälteleistung stimmt nicht mit dem Optimum für den Gütegrad überein. 
Der Gütegrad strebt mit sinkenden Masseströmen einem Optimum zu. Durch den dann 
zunehmenden Einfluss der Längswärmeleitung und begrenzt durch die Minimalfüllung der 
Maschine aufgrund des Schadraumes ergibt sich ein Optimum. Der Einfluss des Masse-
stroms ist entscheidend. Als untergeordnete Größen beeinflussen die Eintrittstemperatur 
des Niederdruckstroms und der Hub analog des Einflusses auf die Kälteleistung den 
optimalen Gütegrad. 
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Der Einfluss der Längswärmeleitung auf Kälteleistung und Gütegrad wurde exemplarisch 
anhand von vergleichenden Rechnungen ohne Längswärmeleitung gezeigt. 
Konkret kann für einen Eintrittsdruck in den Wärmeübertrager-Expander von 200 bar, 
einen Austrittsdruck von 60 bar bei einer Eintrittstemperatur des Niederdruckstroms von 
80 K mit den getroffenen Annahmen für die Grundvariante eine maximale effektive Kälte-
leistung von 1,3 W mit einem Massestrom von 0,22 g/ s bei einem Hub von ca. 17 mm 
ausgewiesen werden. Der effektive Gütegrad für diese Bedingungen beträgt ca. 14 %. 
Wird der Massestrom bis zur Minimalfüllung verringert, ist ein effektiver Gütegrad von ca. 
30 % erreichbar. Ausgeführte Kleinkältemaschinen, z.B. kommerzielle Split-Stirling-
kühler, erreichen bei 42 K einstufig Gütegrade von ca. 7 %. 
Mit der vorgeschlagenen Konfiguration wird ein Konzept für eine Kleinkältemaschine im 
Temperaturbereich um 40 K vorgestellt, das trotz technologisch offener Fragen das Güte-
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Abbildung 73 Spezifische Wärmekapazität cp von Neon in Abhängigkeit von 



















































































Anlage 2 Schnittdarstellungen des Kompressors 
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Abbildung 79 Schaltbild für die Druckentlastung (Ausgleichsseite) 
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Anlage 4 Verlustbetrachtung für die Grundvariante des Wärmeübertrager-
Expanders 
Anhand der Versuchsergebnisse und der ersten Simulationsergebnisse (eventl. Verweis zu 
p,V-Diagrammen) werden einige Annahmen für den Innenwirkungsgrad iη  (Gl. (43)), die 
Reibungsverluste an den Kolbendichtungen und für den Wärmeeinfall am Auslassventil 
getroffen (Tabelle 31).  
Tabelle 31 Verlustbetrachtung an einem Beispiel 
K60T,bar60pp,bar200pp,s/g2,0m ein,NDaMDeHD ======&  
Hub 10 20 mm 
Schadraumverhältnis 0ε  0,82 0,41  
Einlasszeit eτ  ( 12 ττ − ) 0,016 0,048 s 
Auslasszeit aτ  ( 45 ττ − ) 0,129 0,135 s 
Expansionsleistung P 10,4 13,5 W 
Innenwirkungsgrad iη  0,70 0,79 - 
Leistung Pind  7,3 10,7 W 
Wärmeeinfall am Auslassventil AVQ&  0,3 0,3 W 
Reibungswärme RQ&  1,8 3,6 W 
Summe RAV QQ && +  2,1 3,9 W 
Expansionsleistung Peff 5,2 6,8 W 
Gesamtwirkungsgrad Exη  0,5 0,5 - 
 
Aufgrund der kürzeren Zeiten für den Füllungs- und Ausschubvorgang wird für den 
kürzeren Hub (10 mm) von höheren Drosselverlusten und größeren Abweichungen vom 
isothermen Zustandsverlauf ausgegangen. Der Innenwirkungsgrad wird daher für den Hub 
10 mm mit 0,7 und für den 20 mm Hub mit 0,79 gewählt (vgl. Tabelle 31).  
Die Reibungswärme ergibt sich aus der Annahme einer linearen Abhängigkeit vom 
Kolbenweg und einer Reibungskraft von 90 N. 
Anhand des konstant angenommenen Wärmeeinfalls am Auslassventil, der hubabhängigen 
Reibungsverluste und der inneren Verluste kann der Gesamtwirkungsgrad Exη  bestimmt 
werden. Um die Parameteranzahl zu reduzieren, wird für alle Rechnungen der Gesamt-




Anlage 5 Shuttle-Verlust bei abgesetztem Kolben am kalten Ende 
Ausgehend von Gleichung (105) soll die in den Zeitabschnitten I und II zwischen Kolben 
und Zylinder am kalten Ende übertragene Wärme berechnet werden. Nach Einsetzen der 
Gleichungen für die Fläche A am kalten Ende des Arbeitsraumes (Gl. (111)), für die 
Temperaturdifferenz zwischen Kolben und Zylinder TΔ  und für den Spalt als Funktionen 














































Der Maximalwert der Temperaturdifferenz in einer Periode ZKT −Δ  und der Hub sK sind, 
einen stationären Betriebszustand vorausgesetzt, zeitliche Konstanten. 


































































Der Shuttle-Verlust ergibt sich als Summe der in den Phasen I bis IV übertragenen Wärme 
multipliziert mit der Arbeitsfrequenz f: 
 ( ) fQQQ IVIIIIIIS ⋅+= ++&  (121)
Sind die Wärmeübergangsverhältnisse in den Phasen I bis IV gleich und führt man das in 
Gleichung (35) definierte Schadraumverhältnis '0ε  ein, so kann der Shuttle-Verlust mit 


































































Der mit Gleichung (122) berechnete Shuttle-Verlust ist um den Faktor 
89,1456,74Nu ==  größer als der Shuttle-Verlust, der durch reine Wärmeleitung im 




Einfluss des Kolbenhubes 
Eine Änderung des Hubes verändert sowohl das Schadraumverhältnis 0ε ′  als auch den 
Maximalwert der Temperaturdifferenz zwischen Kolben und Zylinder ZKT −Δ  (vgl. Gl. 
(122)). Die Rückwirkungen auf den Wärmeübergang im Arbeitsraum können im Rahmen 
der getroffenen Annahmen vernachlässigt werden (vgl. 9.4.2.2, S. 120).  
Abbildung 80 zeigt anhand der Daten für die Grundvariante (Tabelle 27) die Abhängigkeit 
des Shuttle-Verlustes vom Kolbenhub für den abgesetzten Kolben nach Gleichung (122) 






















durchgehender Kolben mit ΔTK-Z,k
mit ΔTK-Z,m 
TND,ein = 60 K
 
Abbildung 80 Shuttle-Verlust in Abhängigkeit vom Kolbenhub 
Die Verläufe weisen im dargestellten Bereich in guter Näherung eine quadratische Ab-
hängigkeit vom Kolbenhub auf. Der Shuttle-Verlust bei abgesetztem Kolben ist bei 10 mm 
Hub 0,05 W und bei 20 mm Hub 0,1 W größer als der Shuttle-Verlust mit durchgehendem 
Kolben. Der höhere Shuttle-Verlust im Falle des abgesetzten Kolbens ist auf die sich mit 
dem Hub verkleinernde Zylinderwandfläche am kalten Ende (vgl. Abbildung 66) zurück-
zuführen. Dadurch kann die Zylinderwandfläche A in den Phasen II und III nur einen 
kleinen Teil der in den Phasen I und II aufgenommenen Wärme wieder an den Kolben 
abgeben (vgl. auch Abbildung 62b, S. 116). 
